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11	 Einleitung
1.1	 Motivation
Die Marktanalysen der Flugzeughersteller Airbus und Boeing zeigen, dass der weltweite 
Luftverkehr weiterhin stark zunehmen wird. Sie weisen alleine für das Passagieraufkom-
men eine Wachstumsrate von durchschnittlich 4,8% pro Jahr aus [Airbus(2009), Boeing 
(2009)]. Durch entsprechende Anpassung der Flottenkapazitäten und Modernisierung 
wird daher bis 2028 eine Nachfrage nach ca. 25.000 neuen Passagiermaschinen prognos-
tiziert.
Trotz dieser Zahlen sieht sich die Luftfahrtbranche vor großen Herausforderungen, die aus 
wirtschaftlichen und ökologischen Aspekten entstehen:
Aus wirtschaftlicher Sicht geraten die Airlines stärker unter Druck. Der Ölpreis stellt mitt-
lerweile die größte Belastung für Luftfahrtgesellschaften dar. Etwa 36% aller Gesamtaus-
gaben entfallen auf Kerosinkosten, die damit noch vor Personalausgaben und Landegebüh-
ren liegen (Abbildung 1.1). Die höheren Preise können aber nicht direkt an die Passagiere 
weitergegeben werden, da eine Erhöhung der Ticketpreise eine geringere Nachfrage in 
gleicher Größenordnung nach sich zieht. 
Die ökologischen Aspekte des Fliegens bilden 
weitere Randbedingungen: 2% der anthro-
pogenen Kohlendioxid-Emissionen werden 
dem Luftverkehr zugeschrieben. Bei der vor-
hergesagten Entwicklung steigt der Anteil in 
den nächsten Jahren bereits auf 3%. Weite-
re, noch zu erforschende Probleme ergeben 
sich aus den in großen Höhen freigesetzten 
Schadstoffen und der Bildung von Zirruswol-
ken durch Kondensstreifen [DLR (2007)]. 
Bestrebungen, den Beitrag des Luftverkehr 
an den klimatischen Veränderungen trotz 
der enormen Wachstumsrate zu reduzieren, 
gibt es beispielsweise von Seiten der Interna-
36 % 
Sonstige Ausgaben
Instandhaltung
Abschreibungen & Leasingkosten
Gebühren für An- und Abflug,
Streckennavigation und Parken
20 % Personal
TREIBSTOFF
Abbildung	1.1:	Typische	Kostenstruktur	einer	asiati-
schen,	international	agierenden	Luftfahrtgesellschaft	
nach	Airbus (2008)
2tional Air Transport Association [IATA (2009)] oder des Advisory Council for Aeronautic 
Research in Europe [ACARE (2008)]. Die Expertenkommissionen raten, bis 2020 den Aus-
stoß klimaschädlicher Gase pro geflogenem Passagierkilometer (revenue passanger kilome-
ter, RPK) drastisch zu senken. 
In der Luftfahrtbranche ist das Konfliktpotential zwischen ökonomischen und umwelt-
politischen Gesichtspunkten glücklicherweise gering. Der Kostendruck hat schon in der 
Vergangenheit zu einer deutlichen Senkung des spezifischen Verbrauchs geführt, wie 
Abbildung 1.2 zeigt. Die Hintergründe sind vielseitig: Fluggesellschaften haben hier-
zu beispielsweise durch Verringerung der Flugfrequenz bei gleichzeitiger Erhöhung der 
Kapazitäten beigetragen. Die effektive Auslastung (Sitzladefaktor) der Passagiermaschi-
nen erreichte im vergangenen Jahr mit Durchschnittswerten von annähernd 80% ein Re-
kordhoch. Die effizientere Nutzung der Lufträume hatte ebenso einen positiven Einfluss. 
Dennoch ist der Großteil der Einsparungen auf die Nutzung neuer Technologien zurück-
zuführen, zum Beispiel der kontinuierlichen Vergrößerung des Nebenstromverhältnisses 
moderner Zweikreis-Triebwerke.
Die Expertenrunden sehen auch für die anstehenden, großen Aufgaben bis 2020 die Tech-
nologieentwicklung als treibende Kraft. Der Umstrukturierung des operativen Geschäfts 
werden beispielsweise maximal 5% der benötigten Verbrauchsverringerung zugetraut, der 
Rest entfällt auf Flugzeug- und Triebwerkshersteller.
Dadurch verschärft sich allerdings die Situation in der Triebwerksindustrie: Das klassische 
Triebwerksdesign stößt an seine Leistungsgrenze, wodurch neue Konzepte notwendig wer-
den. Die aktuellen Forschungsprojekte weisen eine Vielzahl unterschiedlicher Bauformen 
auf: Getriebefans, rekuperative Entwürfe oder Open-Rotor-Antriebe müssen auf ihre je-
weilige Tauglichkeit geprüft werden. 
Das Entwicklungsrisiko nimmt durch steigende Kosten und geringere Erfahrungswerte zu. 
Den Markterfolg wird das Modell mit dem geringsten schubspezifischen Verbrauch und 
gestiegener Betriebssicherheit erringen. Dem Verdichter kommt dabei eine besondere Be-
deutung zu, weil er die Schlüsselkomponente für Effizienz, Leistungsdichte und Stabilität 
darstellt.
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Abbildung	1.2:	oben:	Entwicklung	des	Durchschnittsverbrauchs	[Airbus (2009)];	die	mittleren	Verbrauchsdaten	
nach	Flugstrecke		wurden	am	Beispiel	von	Lufthansa (2010)	hinzugefügt;	unten:	Reduktion	des	durchschnittlichen	
Verbrauchs	sowie	der	Emissionen	mit	technologischem	Fortschritt	nach	Arndt (2007);	Abkürzungen:	pax:	passen-
ger;	SFC: specific fuel consumption; BPR: by-pass ratio; GTF: geared turbofan; IRA: intercooled recuperated engine; 
CRTF: counter rotating turbofan
41.2	 Problemstellung
Die Anforderungen an zukünftige Triebwerke lassen sich in konkrete Entwicklungsziele für 
Verdichter umformulieren [Engber (2007)]. Im Vordergrund stehen dabei:
• Vergrößerung der Verdichterförderhöhe
• Erhöhung der Stufendruckverhältnisse
• Bessere Komponentenwirkungsgrade
• Geringeres Gewicht
• Niedrigere Kosten (Herstellung, Wartung)
• Größerer Stabilitätsbereich
Die Entwicklung der Druckverhältnisse ziviler Turbofans über die letzten Jahrzehnte zeigt 
ein stetiges Wachstum, was unter anderem mit der technologisch möglich gewordenen 
Erhöhung der Turbineneintrittstemperatur Tt4 zusammenhängt: Bei der Optimierung des 
thermodynamischen Kreisprozesses stehen die Turbineneintrittstemperautr Tt4 sowie die 
Verdichterförderhöhe Πges als Parameter zur Verfügung. Sie sind beispielsweise über den 
leistungsspezifischen und den schubspezifischen Verbrauch miteinander verbunden. Eine 
Verringerung des Brennstoffeinsatzes erfordert die Anhebung von Tt4 bei gleichzeitiger 
Erhöhung des Verdichter-Totaldruckverhältnisses. Die Grenzen werden gesetzt durch die 
in den Turbinenstufen verfügbare Kühlungstechnologie. 
Bei neuesten Entwicklungen mit sehr großer Verdichterförderhöhe entstehen allerdings 
zusätzliche Probleme aus der hohen thermischen Belastung der letzten Hochdruckver-
dichterstufe sowie des Brennkammereintritts. Zudem kann die Steigerung der Verdich-
terförderhöhe nicht durch zusätzliche Stufen erfolgen. Dies würde deutliche Nachteile 
in der Leistungsdichte des Antriebs mit sich bringen, was sich auf die Flugzeugstruktur 
auswirkt und die maximale Nutzlast reduziert. Fertigungs- und Wartungskosten würden 
ansteigen. Daher muss das Stufendruckverhältnis erhöht werden, was allerdings einen 
nicht unerheblichen Einfluss auf die mechanische und aerodynamische Stabilität ausübt.
Aus aerodynamischer Sicht stellt der Verdichter daher die stabilitätskritischste Kompo-
nente eines Triebwerks dar. Wird der Bereich stabilen Betriebs überschritten, kann es zu 
schweren Schädigungen der Komponenten oder sogar zu einem Komplettausfall des Trieb-
werks kommen. 
5Bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze werden die Schaufelprofile immer stärker belas-
tet, wodurch Ablösungen und Blockagegebiete entstehen. Der Anströmwinkel vergrößert 
sich erheblich, was zu einer Fehlanströmung der Schaufel und zu weiteren Ablösungen 
führt. Bei hochbelasteten Verdichtern treten die stabilitätslimitierenden Phänomene häu-
fig an der Rotor-Blattspitze auf. In diesem Bereich bildet sich der Spaltwirbel aus, der 
durch den Druckgradienten im Laufspalt zwischen Saug- und Druckseite entsteht. Zudem 
entstehen in sogenannten transsonischen Verdichterstufen aufgrund der hohen Umfangs-
geschwindigkeiten Verdichtungsstoßsysteme im gehäusenahen Teil der Schaufel, die die 
Strömungssituation stark verkomplizieren.
Wenn die geforderte Druckerhöhung bei einem bestimmten Massenstrom nicht mehr auf-
recht erhalten werden kann, kommt es zunächst zu einer umlaufenden Strömungsablö-
sung, dem sogenannten rotating stall. In Folge dieses Effektes sinkt das vom Verdichter 
gelieferte Druckniveau weiter ab, so dass sich stromab liegende Energiespeicher entgegen 
der beabsichtigten Strömungsrichtung entleeren können. Der Verdichter arbeitet anschlie-
ßend wieder bis zum erneuten Versagen. Dieser als Pumpen bekannte Effekt repräsentiert 
eine Instabilität, die nicht mehr alleine den Verdichter, sondern das komplette Antriebssys-
tem betrifft. Drei bis fünf Pumpzyklen können pro Sekunde auftreten. Schädigungen des 
Triebwerks durch Schwingungsrissbildung, Überhitzung und Anstreifen der Schaufeln am 
Gehäuse sind die Folge.
Die Arbeitslinie des Verdichters muss da-
her so festgelegt werden, dass unter Be-
rücksichtigung aller Betriebszustände ein 
ausreichender Abstand zum Stabilitätsli-
mit vorhanden ist. Dazu zählen Überlast 
und Beschleunigungsvorgänge, Teillastan-
forderungen während des Landeanflugs, 
Einlaufstörungen und Änderungen der 
geometrischen Parameter aufgrund von 
thermischer Ausdehnung des Gehäuses 
oder Erosion der Schaufeln. 
Durch die Einhaltung eines ausreichenden 
Sicherheitsabstands wird außerdem das 
erzielbare Druckverhältnis sowie der Wir-
kungsgrad gegenüber den technologisch 
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Abbildung	1.3:	Auswirkungen	der	Verdichterstabilisie-
rung	auf	die	Leistungsdaten	,	nach	Hathaway (2006) 
6möglichen Grenzen abgewertet. Gelänge es, den Betriebsbereich des Verdichters hin zu 
niedrigeren Massenströmen zu erweitern, könnte bei größerer Sicherheitsreserve ein hö-
heres Druckverhältnis mit erhöhter Effizienz erreicht werden [vgl. Hathaway (2006), Ab-
bildung 1.3].
In der Entwicklungsphase eines neuen Verdichters werden bisher folgende Maßnahmen 
zur Steigerung des Stabilitätsverhaltens einer individuellen Stufe getroffen: 
• Optimierung der Schaufelgeometrie: Durch dreidimensionale Gestaltung der Lauf- 
und Leitbeschaufelung werden verlustintensive Gebiete vermindert. Vorwärtsgerich-
tete Schaufelpfeilung hat einen positiven Einfluss auf die Strömungsphänomene, die 
mit dem Spaltwirbel in Verbindung stehen und reduziert die Gefahr einer Saugseite-
nablösung.
• Stufenabstimmung: in einem Mehrstufenverband arbeitet jeder Rotor auf seiner indi-
viduellen Charakteristik. Die Auslegungsprozesse müssen daher hinsichtlich Effizienz 
und Stabilität abgestimmt werden [Obrecht (2006)].
• Verstellbare Vorleiträder (engl. variable inlet guide vanes, kurz: VIGV): Bei transientem 
Betrieb werden VIGVs genutzt, um die Zuströmwinkel nachzuführen, die durch eine 
geänderte Drehzahl der Laufbeschaufelung  entstehen.
• Abblaseventile: Werden kritische Zustände festgestellt, kann der Verdichter durch 
kurzfristiges Abblasen komprimierter Luft stabilisiert werden.
Die beiden letztgenannten Aspekte stellen als aktive Systeme einen großen konstruktiven 
und regelungstechnischen Aufwand dar. Der Einsatz im Triebwerk ist heute Standard, ver-
ursacht aber erhebliche Mehrkosten und zusätzliches Gewicht. Sie beeinflussen zudem 
nur in geringem Maße den bei hochbelasteten Verdichtern häufig kritischen Blattspitzen-
bereich.
Gehäusestrukturierungen (engl. casing treatments, kurz: CT) haben daher in den letzten 
Jahren eine Renaissance erfahren. Im Ringraum über dem Rotor werden Kavitäten ein-
gebracht, die die Entstehung negativer Effekte des Spaltwirbels sowie der Blockagebiete 
im Gehäusebereich reduzieren. Erfolgreich sind zum Beispiel Umfangsnuten oder axiale 
Schlitze. 
7Die theoretisch zugrunde liegenden Wirkmechanismen basieren auf der Entnahme eines 
typischerweise geringen Teilmassenstroms und dem gezielten Wiedereinbringen in die 
Hauptströmung. Da es sich um eine passive Maßnahme handelt, sind die stabilitätsförden-
den Mechanismen nur durch Druckkräfte des Strömungsfeldes getrieben und erfordern 
keine Regelung.
Casing treatments werden bereits in militärischen Serientriebwerken (Eurojet EJ200, Euro-
prop TP400-D6) eingesetzt. In beiden Triebwerkstypen ersetzen Gehäusestrukturierungen 
sogar verstellbare Vorleiträder. Dennoch ist der Auslegungsprozess in der Industrie noch 
nicht etabliert, denn die Entwicklung eines casing treatment verfolgt zwei unterschiedliche 
Zielsetzungen, die mit jeweils eigenen Problemen behaftet sind: 
• Maximale Verschiebung der Stabilitätsgrenze: Diese würde erreicht, wenn die Gehäu-
sestrukturierungen auf das Strömungsfeld abseits des Auslegungspunktes bei nied-
rigeren Massenströmen optimiert werden. Voraussetzung ist, dass der Rotor an der 
Blattspitze versagt. Die Mechanismen, die zum Zusammenbruch der Strömung füh-
ren, sind aber nicht vollständig verstanden. Der Einfluss der Schaufelgeometrie auf 
das CT-Design sowie die Wechselwirkung mit Überschall-Strömungsfeldern, wie sie in 
modernen Rotoren vorherrschen, sind ebenso Gegenstand der aktuellen Forschung.
• Erhalt maximalen Wirkungsgrades: Am Auslegungspunkt selbst, an dem der Verdich-
ter bis zu 90% seiner Betriebszeit läuft, sollte ein praxisnahes CT keine Wirkungsgrad-
einbußen aufzeigen. Die veränderte Charakteristik des Verdichters darf zudem nicht 
zu einer Destabilisierung des Mehrstufenverbands führen.
Die Ziele sind nicht vollständig konträr, da sich die Druckgradienten bei Annäherung an 
die Betriebsgrenze erhöhen und die Strukturierung dadurch selbsttätig stärker „arbeitet“. 
Durch zusätzliche strömungsführende Flächen und durch die Interaktion der Hauptströ-
mung mit den Teilmassenströmen müssen casing treatments  aber in erster Näherung als 
zusätzlicher Wirkungsgradverlust gesehen werden. 
Bei genauerer Betrachtung ist die Auslegung einer effizienten Gehäusestrukturierung je-
doch durch Überkompensation möglich: Werden die Verluste im Rotor stärker vermindert 
als durch das CT hinzukommen, kann ein geringer Wirkungsgradgewinn die Folge sein. 
Da sich auch die Zuströmbedingungen von stromab liegenden Stufen ändern, müssen auch 
Austrittsparameter berücksichtigt werden.
8In der Literatur schwanken die Ergebnisse neuerer Untersuchungen durch die hohe Anzahl 
der Abhängigkeitsparameter noch immer stark. Die experimentelle Datenbasis zu casing 
treatments in transsonischen Verdichtern ist gering, da weltweit nur wenige Prüfstände 
laufen, deren Ergebnisse veröffentlicht werden (vgl. Tabellen 8.1 und 8.2 im Anhang). 
Zudem sind Untersuchungen an subsonischen Maschinen nicht übertragbar, da die Aus-
wirkung der Spaltwirbel-Stoß-Interaktion sowie der Grenzschicht-Stoß-Interaktion nicht 
berücksichtigt werden können.
1.3	 Zielsetzung
Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, einen möglichst umfassenden Überblick der Aus-
wirkungen eines achsensymmetrischen casing treatments auf die Leistungsdaten einer 
hochbelasteten transsonischen Verdichterstufe zu geben. Dazu wurden experimentelle Un-
tersuchungen am transsonischen Verdichterprüfstand der Technischen Universität Darm-
stadt durchgeführt. Folgende Aspekte wurden betrachtet:
• Veränderungen der stationären Betriebsdaten: Wirkungsgrad, Totaldruckaufbau an 
markanten Betriebspunkten sowie Betriebsbereich der Stufe
• Einfluss veränderter CT-Geometrie und Positionierung auf die Leistungsdaten
• Ableitung der Wirkweise von Gehäusestrukturierungen
• Mechanismen des Stabilitäsversagens mit CT
• Wechselwirkungen verschiedener stabilitätsfördernder Maßnahmen, wie beispiels-
weise Schaufelpfeilung
Zur Zielerreichung wurde folgende Vorgehensweise gewählt:
• Identifizierung der Einflussfaktoren auf das Stabilitätsverhalten
• Auswahl der Messtechnik, um die versagenskritischen Mechanismen zu erfassen
• Vermessung der Konfiguration mit glattem Gehäuse als Referenzfall
• Gestaltung umfangssymmetrischer casing treatments und experimenteller Vergleich 
verschiedener Konfigurationen
• Hochauflösende Messungen mit bestem CT
• Potentialabschätzungen zur Einordung der Leistungsfähigkeit
Die Einflussfaktoren auf den Stabilitätsbereich wurden auf theoretischer Grundlage erar-
9beitet. Neben Kompressibilitätseffekten der Anströmung und dem allgemeinen Betriebs-
verhalten transsonischer Verdichter konnten zwei sich ergänzende Theorien identifiziert 
werden, denen im Hinblick auf effiziente Gehäusestrukturierungen besondere Bedeutung 
zukommt:
Das Versagenskriterium nach Vo et al. (2008) beschreibt simultane Effekte an der Vorder-
kante und an der Hinterkante nahe der Blattspitze beim Erreichen der Stabilitätsgrenze. 
Neue Erkenntnisse zur Spaltwirbeltopologie, beispielsweise nach Hah et al. (2009), geben 
Hinweise auf die Entstehung, den Verlauf sowie die instationären Effekte der Laufspalt-
strömung, die für ein Versagen des Verdichters verantwortlich gemacht werden.
 
Auf Basis der theoretischen Versagensmechanismen wurde eine Entscheidung zur mess-
technischen Erfassung der Effekte getroffen. Da der Blattspitzenbereich des Rotors von 
besonderem Interesse ist, wurde die Standardinstrumentierung des Prüfstands mit insta-
tionären Drucksensoren in der Gehäusewand sowie mit einer Stator-Vorderkanten-Instru-
mentierung erweitert. Sondenmessungen hinter dem Rotor erlaubten zudem die Trennung 
der direkten gehäusenahen Effekte in der Rotorströmung von den induzierten Phänome-
nen in den Stufenkennwerten. Zudem wurde mit der Entwicklung optischer Zugänge die 
Voraussetzung geschaffen, mit Particle Image Velocimetry ein räumlich hochauflösendes 
Lasermessverfahren anwenden zu können. 
Zunächst wurde eine Konfiguration mit glattem Gehäuse als Referenzfall vermessen. Die 
Ergebnisse liefern Hinweise auf die Stoßlage, die Spaltwirbeltrajektorie sowie deren In-
teraktion. Transiente Messungen zeigen die instationären Effekte im Strömungsfeld beim 
Eintritt von rotating stall. Die Daten dienten als Grundlage zur Entwicklung umfangssym-
metrischer Gehäusestrukturierungen, die durch entsprechende Wirkung auf die Spaltwir-
belentstehung eine Erweiterung des Betriebsbereichs vorweisen sollten. Die verschiedenen 
CT-Entwürfe wurden anschließend durch Kennfeldmessungen auf drei Drehzahlen hin-
sichtlich ihrer Effektivität beurteilt.
Die detaillierte Vermessung des casing treatment mit der stärksten Interaktion erfolgte an 
zwei markanten Punkten des Kennfelds, an denen ein direkter Vergleich mit dem glatten 
Gehäuse stattfinden konnte. Im Auslegungspunkt selbst ist insbesondere der Wirkungsgrad 
sowie das erreichte Totaldruckverhältnis von Interesse. Am Versagenspunkt mit glattem 
Gehäuse sollte der Vergleich der Strömungsfelder mit und ohne CT einen Hinweis auf die 
Wirkungsweise der Gehäusestrukturierung liefern. Zusätzlich wurde das Strömungsfeld 
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mit CT an dessen Versagenspunkt untersucht. Transiente Daten mit verschiedenen Drossel-
gradienten erlauben einen Einblick in die stall-Mechanismen mit strukturiertem Gehäuse.
Im letzten Schritt sollte die Leistungsfähigkeit der Umfangsnuten in einen erweiterten 
wissenschaftlichen Kontext eingebettet werden. Zwei Fragestellungen ergaben sich bei der 
Analyse der Daten: 
• Gelingt die Erweiterung der Stabilitätsgrenze auch in Kombination mit einem mo-
dernen gepfeilten Rotor, der bereits durch die Schaufeloptimierung einen größeren 
Betriebsbereich aufweist? 
• Wie positionieren sich Umfangsnuten als Gehäusestrukturierung gegenüber nicht-
achsensymmetrischen Entwürfen (Axialschlitzen)?
Zu beiden Punkten wurden zusätzliche experimentelle Untersuchungen vorgenommen: 
Für den Prüfstand existiert ein weiterer Rotor, der mit moderater Vorwärtspfeilung und 
geringerem Laufspalt bei sonst identischen Parametern einen deutlich vergrößerten Sta-
bilitätsbereich aufweist. Die Messungen mit CT zeigten aber auch hier einen weiteren 
Zugewinn an Betriebsbereich. 
Im Vergleich zu nicht-achsensymmetrischen Gehäusestrukturierungen schnitten Umfangs-
nuten im Zugewinn des Betriebsbereichs schlechter ab. Bei dieser zweiten Art von casing 
treatment treten aber auch einige Effekte im Zusammenhang mit der Statorströmung auf, 
was bei der Analyse berücksichtigt werden muss.
Die Struktur der vorliegenden Arbeit entspricht weitestgehend der oben beschriebenen 
Vorgehensweise, nur im Auswerteteil werden die Ergebnisse mit casing treatment den Re-
sultaten mit glattem Gehäuse gegenübergestellt, um die Unterschiede klarer hervorzuhe-
ben.
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2	 Stand	der	Technik
2.1	 Strömung	in	transsonischen	Verdichtern
Die aerodynamischen Zusammenhänge in modernen Triebwerksverdichtern zur Steige-
rung des Stufendruckverhältnisses lassen sich in erster Näherung durch die Definitionen 
des isentropen Wirkungsgrads sowie der Eulerschen Momentengleichung darstellen:
Gleichung 2.1 zeigt, dass bei konstantem Wirkungsgrad prinzipiell zwei Wege zielführend 
sind:
•	 die Anhebung der Schaufelbelastung, repräsentiert durch den Term
•	 die Vergrößerung der Umfangsmachzahl, dargestellt durch den Term
Die Erhöhung der Umfangsmachzahl wird in modernen Triebwerken durch einen mehr-
welligen Aufbau oder durch ein Getriebe realisiert. Die Drehzahl des Hochdruckverdich-
ters wird durch  diese Maßnahmen von der Fan-Drehzahl entkoppelt, wodurch ein größe-
rer Spielraum für die Optimierung entsteht und transsonische Stufen umgesetzt werden 
können. Die Grenzen sind zunächst mechanisch durch die Bauweise sowie das Verhältnis 
von Festigkeit zu Dichte der verwendeten Materialien festgelegt.
Aus aerodynamischer Sicht ergeben sich ebenfalls Grenzen. Die mechanisch realisierbaren 
Umfangsgeschwindigkeiten führen zu einer supersonischen Anströmung der gehäusena-
hen Schnitte der Beschaufelung. Dort bildet sich ein komplexes Verdichtungsstoßsystem 
aus, das den Wirkungsgrad sowie das Stabilitätsverhalten stark beeinflusst. 
Im Auslegungspunkt verläuft der Stoß als gekrümmte, anliegende Kopfwelle direkt vor der 
Profilvorderkante (Abbildung 2.1, links). Er endet senkrecht oder lambda-förmig auf der 
Saugseite der vorauslaufenden Schaufel (abschließender Kanalstoß).
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Die eintretende Strömung wird durch die Stoßfront verzögert. Ein Prandtl-Meyer-Expan-
sionsgebiet entlang des vorderen Teils der Saugseite beschleunigt die Strömung auf Rela-
tivmachzahlen oberhalb der relativen Eintrittsmachzahl, so dass der abschließende Kanal-
stoß stets stärker ausfällt als die gekrümmte Stoßfront, die sich stromauf der Vorderkante 
erstreckt.
Durch die Stoßverzögerung ist eine geometrische Umlenkung der Relativströmung zur 
Drallerhöhung theoretisch nicht notwendig [Cumpsty (1989), p. 195]. Die Kompressibili-
tätseffekte verursachen jedoch eine sogenannte supersonische Umlenkung, deren Stärke 
vor allem von der Eintrittsmachzahl, der Profilwölbung sowie dem Teilungsverhältnis t/s 
abhängt. Die genannten Parameter bestimmen auch die Beschleunigung der Strömung bis 
zum abschließenden Kanalstoß und damit die auftretenden Verluste.
Nahe der Stabilitätsgrenze verändern sich die Strömungsphänomene. Im Prüfstandsbe-
trieb wird der Verdichter zur Untersuchung dieses Betriebspunkts bei konstanter Drehzahl 
angedrosselt. Mit gleicher Umfangsmachzahl stellt sich entsprechend der Drosselcharak-
teristik ein geringerer Massenstrom ein und der Gegendruck am Stufenaustritt steigt. Das 
Verdichtungsstoßsystem verschiebt sich dadurch stromauf. Es bildet sich eine gerade, ab-
gelöste Kopfwelle [Abbildung 2.1 rechts, vgl. Bölcs (2005)]. 
Neutralcharakteristik
abschließender 
Kanalstoß
ankommende 
Stoßwellen
Staupunktstromlinie
Supersonische 
Anströmung
Schalldurchgang
Expansionswellen
Expansionswellen
abschließender 
Kanalstoß
ankommende
Stoßwellen
Abbildung	2.1:	links:	Stoßsystem	transsonischer	Verdichter	an	der	Blattspitze	bei	Betrieb	am	Auslegungspunkt	
[Cumpsty (1989)];	rechts:	Abgelöste	Stoßfront	bei	starker	Androsselung,	nach	Grieb (2009)	und	Bölcs (2005)
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Die Vorstoßmachzahl auf der Saugseite steigt durch die nun verstärkte Prandtl-Meyer-
Expansion an. Die Schaufelbelastung ist daher durch die auftretenden Verluste begrenzt 
und sehr eng mit dem Stabilitätsverhalten der Verdichterstufe verbunden.
Gegenüber subsonischen Beschaufelungen treten bei supersonischer Anströmung nach 
Grieb (2009, S. 170ff) zwei dominante Profil-Verlustmechanismen auf: die Zunahme der 
Impulsverlustdicke der Grenzschichten sowie die Stoßverluste. Letztere stellen den weit-
aus größeren Anteil dar und wachsen exponentiell (Abbildung 2.2). Nach oben genannter 
Quelle erfolgt eine analytische Abschätzung des Totaldruckverlustbeiwertes ωSS über den 
Vergleich mit einem senkrechten Stoß bei einer mittleren, relativen Saugseiten-Machzahl 
als Vorstoßbedingung (     bezeichnet den Totaldruckverlust der Stoßfront):
   mit                            und
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Abbildung	2.2:	Verlustbeiwerte	in	Abhängigkeit	der	Anström-Machzahl	nach Grieb (2009), S. 185.
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Laut Freeman und Cumpsty (1989) steigt die stoßbedingte Entropiezunahme entsprechend 
dem Term (Ma1-1)
3.
Auf ein weiteres Phänomen wird in Schlichting (2006) eingegangen: Der plötzliche stati-
sche Druckanstieg hinter dem Stoß kann zu einer induzierten Ablösung der turbulenten 
Grenzschicht auf der Saugseite und somit zu weiteren großen Verlusten führen. Der Effekt 
tritt auf, wenn ein Totaldruckverhältnis über den Stoß erreicht wird, das einem geraden 
Stoß mit Ma1=1,3 entspricht. Cumpsty (1989, S. 216) relativiert diese Annahme mit dem 
Hinweis auf laminare Grenzschichten im Bereich der Prandtl-Meyer-Expansion, die we-
sentlich früher ablösen würden. Eine Grenzschicht-Stoß-Interaktion findet auch im Gehäu-
sebereich statt, wie beispielsweise von Hoeger et al. (1999) berichtet.
Die Berücksichtigung der Grenzschichtverläufe auf den Endwänden und im subsonischen 
Teil der Beschaufelung führte zur Entwicklung von Profilen mit geringem Streckungsver-
hältnis h/s. Durch eine vergrößerte Sehnenlänge s wird bei gleichem Enthalpieumsatz der 
adverse Druckgradient durch eine vergrößerte Lauflänge reduziert. Mit diesen sogenann-
ten wide-chord Profilen lässt sich eine deutlich höhere Schaufelbelastung realisieren.
Die vorangegangenen Aspekte legen nahe, dass sich technisch relevante Entwicklungen 
für Triebwerksanwendungen unter Berücksichtigung eines ausreichenden Wirkungsgrades 
im Auslegungspunkt auf einen Machzahlbereich bis Ma1=1,7 beschränken, wobei Total-
druckverhältnisse von bis zu 1,9 realisiert werden könnten [Steffens und Schäffler (2000)]. 
Der aktuelle Entwicklungsstand für zivile Luftfahrt lässt sich beispielsweise an den Leis-
tungsdaten des Rolls-Royce Trent XWB für den neuen Airbus A350 (Erstflug 2012) able-
sen. Erstmalig wird hier ein Totaldruckverhältnis von 50 in 14 Stufen angestrebt.
2.2	 Spaltströmung	und	Blockage
In hochbelasteten, modernen Rotorbeschaufelungen entsteht ein Großteil der Verluste an 
der Blattspitze. Dies ist neben den genannten Effekten vor allem auf die Interaktion der 
Passagenströmung mit der Spaltströmung zurückzuführen. Tan (2006) formuliert zwei 
Auswirkungen der Spaltströmung auf den Verdichterbetrieb:
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•	 Fluiddynamischer Effekt: Verringerung des Totaldruckverhältnisses sowie des stabilen 
Arbeitsbereichs durch Blockage („Schaufelkraftdefizit“)
•	 Thermodynamischer Effekt: Totaldruck- und Wirkungsgradeinbußen durch die mit 
der Leckageströmung verbundene Entropieerhöhung
Die Wirkung dieser Effekte auf die Leistungsdaten der hier behandelten Verdichterkonfi-
guration bei Nenndrehzahl zeigt Abbildung 2.3 (zur Definition und Berechnung der Leis-
tungsdaten vgl. Kapitel 3.1). Die ideale Charakteristik wurde für einen theoretischen Wir-
kungsgrad ηis=1 bestimmt. Eine Abschätzung der Stoßverluste erfolgte über den Vergleich 
mit einem geraden Stoß bei progressiver Zunahme der Vorstoßmachzahl von Ma1=1,35 
im Auslegungspunkt bis  Ma1=1,4 nahe der Stabilitätsgrenze. Die Werte basieren auf La-
sermessungen. Da sie jedoch nur im Blattspitzenbereich erreicht werden, sind die Stoß-
verluste als sehr konservativ anzusehen und ihre Wirkung eher überrepräsentiert [vgl. 
Suder (1997)]. Der tatsächliche Abstand zur idealen Linie dürfte daher geringer ausfallen, 
so dass den blockagebezogenen Verlusten eine noch größere Bedeutung beizumessen ist.
Ist der Blattspitzenbereich auch für den Zusammenbruch des stabilen Betriebs verantwort-
lich, wird der Rotor als tip-kritisch eingestuft, was eine notwendige Voraussetzung für den 
erfolgreichen Einsatz von casing treatments ist. Ein effizientes CT-Design muss sich dabei 
an den auftretenden Phänomenen im Blattspitzenbereich orientieren, die nachfolgend er-
örtert werden sollen.
Abbildung	2.3:	Abschätzung	der	Auswirkung	von	Blockage	und	Stoßverlusten	auf	die	Leistungsdaten	der	Konfigu-
ration	Rotor-1	/	Stator-2	mit	glattem	Gehäuse
13
1,8
1,7
1,6
1,5
1,4
1,3
14 15 16 17
bez. Massenstrom [kg/s]
To
ta
ld
ru
ck
ve
rh
äl
tn
is 
[-]
ideal
ideal-Stoßverluste
Messwerte
Ma=1,4 Ma=1,35 Ma=1,4 Ma=1,35
13
1,0
0,9
0,8
0,7
14 15 16 17
bez. Massenstrom [kg/s]
ise
nt
ro
pe
r W
irk
un
gs
gr
ad
 [-
]
ideal-Stoßverluste
Messwerte
Blockagebezogene Verluste
16
2.2.1	 Spaltwirbelentstehung
Die Spaltströmung entsteht durch den Druckgradienten zwischen Druck- und Saugseite. 
Der Fluidmassenstrom, der durch den Spalt tritt, kann durch eine Komponente in Strö-
mungsrichtung sowie eine Komponente senkrecht zur Sehne beschrieben werden (Abbil-
dung 2.4). In der Passage rollt sich die Spaltströmung zu einem Wirbel (tip leakage vortex) 
auf, der sich schräg zur Hauptströmung in Richtung Druckseite der nachfolgenden Schau-
fel bewegt. 
Unter der Annahme einer inkompressiblen, reibungsfreien Spaltströmung können in erster 
Näherung deren Eigenschaften mit Hilfe der Bernoulli-Gleichung analytisch erfasst wer-
den. Die Austrittsgeschwindigkeit senkrecht zur Sehne ergibt sich dann aus den mittleren 
Relativgeschwindigkeiten auf Saug- und Druckseite [Storer und Cumpsty (1991, 1994), 
Nomenklatur  nach Grieb (2009), S. 196]:
Der Austrittswinkel zur Sehne berechnet sich durch:
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Abbildung	2.4:	Wirbelbildung	aus	Spalt-	und	Hauptströmung	und	Bestimmung	des	theoretischen	Austrittswinkels	
der	Spaltströmung	anhand	der	mittleren	Geschwindigkeitsverteilungen	nach Storer und Cumpsty (1994)	und Grieb 
(2009).	Abkürzungen:	SS: Saugseite;	DS:	Druckseite;	Sp:	Spalt
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Die Berechnungsannahmen haben stark vereinfachenden Charakter, da sie die gemittelten 
Geschwindigkeiten verwenden. Sie erlauben jedoch durch Berechnung der Impulse sowie 
des Relativwinkels eine grobe Abschätzung der Verluste, die durch die Scherkräfte zwi-
schen beiden Strömungen entstehen [Storer und Cumpsty (1994)]. In Abschnitt 2.3.2 wird 
auf Basis der Betrachtung von Axialimpulsen an der Blattspitze zudem ein vereinfachtes 
Stabilitätskriterium eingeführt [vgl. Bennington et al. (2008)]. 
Unter Berücksichtigung der realen Profildruckverteilung entlang der Sehne stellt sich ein 
wesentlich differenzierteres Bild dar. In Abhängigkeit der lokalen Schaufelbelastung und 
des jeweiligen Betriebspunkts würden Winkel und Betrag der Spaltströmung stark vari-
ieren, so dass keine theoretisch-analytische Betrachtung der Vorgänge mehr möglich ist.
2.2.2	 Spaltwirbeltopologie	in	transsonischen	Verdichtern
An der Blattspitze transsonischer Verdichter wird die Ausprägung der Spaltströmung zu-
sätzlich durch die kompressiblen Effekte beeinflusst. Durch die hohe positive Inzidenz im 
Bereich der Gehäusegrenzschicht entsteht eine sehr hohe Belastung im vorderen Bereich 
der Schaufel, da sich auf der Saugseite ein Druckminimum ausbildet [Storer und Cumpsty 
(1994)]. Dort entsteht der starke Teil des Wirbels, der sogenannte core vortex. Der hoch-
belastete Teil der Beschaufelung erstreckt sich von der Vorderkante bis ca. 20% der Profil-
sehne, wie übereinstimmend von Suder und Celestina(1996), Hoeger et al. (1999) und Hah 
et al. (2006, 2008) auf Basis numerischer Untersuchungen berichtet wird. Die Strömung 
über den Spalt ab 20% Sehnenlänge stellt den schwachen Teil des Spaltwirbels (secondary 
vortex) dar (Abbildung 2.5). 
Die Quellen zeigen, dass der starke Teil des Spaltwirbels im Auslegungspunkt annähernd 
linear durch die Passage verläuft und den Stoß trotz des induzierten statischen Druckan-
stiegs ohne Querschnittsaufweitung passiert. Der schwache Teil tritt weitestgehend senk-
recht zur Sehne aus dem Spalt aus und wird auf Höhe des core vortex stromab umgelenkt. 
Er besitzt eine relativ geringe Wirbelstärke.
An der Stabilitätsgrenze verschlechtert sich die Inzidenzsituation, da bei geringerem Mas-
senstrom die Grenzschichtdicke zunimmt. Das eintretende Fluid über der Vorderkante wird 
stärker umgelenkt. Durch die Prandtl-Meyer-Expansion kommt es zur Ausbildung einer so-
genannten Saugspitze mit starken Geschwindigkeitsüberhöhungen entlang der Saugseite 
bis zum abschließenden Kanalstoß. Die Stoßlage befindet sich in diesem Betriebspunkt 
weiter stromauf, die Stoßstärke nimmt entsprechend der Gegendruckbedingungen zu. Die 
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veränderte Schaufelbelastung wirkt sich deutlich auf die Spaltwirbelentstehung aus. Die 
Verschiebung des Impulsverhältnisses zwischen Hauptströmung und Spaltströmung be-
wirkt eine Zunahme des Austrittswinkels aus dem Spalt. Der core vortex bildet sich wei-
terhin separat aus, interagiert aber stark mit dem Stoß. Der schwache Teil tritt über den 
starken Teil hinweg und trifft die nacheilende Schaufel im Bereich der Vorderkante.
Der starke Teil des Spaltwirbels wird daher mit niedrigenergetischem Fluid aus dem schwa-
chen Teil des vorauslaufenden Profils gespeist, das deutlich geringere Geschwindigkeiten 
tangential zur Druckseite und einen niedrigeren Totaldruck aufweist, da die Durchquerung 
der Passage von starken Verlusten geprägt ist.
Das Phänomen, dass Teile des Fluids aus der Spaltströmung auch durch den Spalt der 
nacheilenden Schaufel transportiert werden, wird in der Literatur mit double-leakage be-
zeichnet. Spätestens unter Berücksichtigung dieses Effekts ist die dargestellte analytische 
Betrachtung nicht mehr möglich, da sie auf der Annahme beruht, dass der Totaldruck der 
Spaltströmung dem Totaldruck der Außenströmung entspricht. Die Folge sind erhebliche 
Abweichungen des vorhergesagten Winkels [Khalsa (1996)].
core vortex
secondary vortex
Ablösegefahr
Stoßfluktuationen
Abbildung	2.5:	links:	Spaltwirbeltopologie	im	Auslegungspunkt;	rechts:	nahe	der	Stabilitätsgrenze	entsprechend	
der	numerischen	Untersuchungen	von	Suder und Celestina (1996), Hoeger et al. (1999), Hah et al. (2006, 2008) 
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2.2.3	 Auswirkungen	des	Spaltwirbels
Der Spaltwirbel zeigt in Verdichtern eine deutliche Auswirkung auf die Entstehung von 
Blockage. Der Begriff beschreibt eine Reduktion des effektiven Strömungsquerschnitts 
durch ein lokales Geschwindigkeitsdefizit. Die obigen Betrachtungen zeigen, dass eine In-
teraktion der quer zur Passage verlaufenden Spaltströmung mit der Haupströmung solche 
Geschwindigkeitsdefizite hervorrufen kann, die auch stark vom Austrittswinkel abhängen. 
Die blockierte Fläche Ab lässt sich beispielsweise über 
definieren, wobei vm die Geschwindigkeit in Hauptströmungsrichtung und ve die Geschwin-
digkeit am Rand des Blockagegebietes beschreibt [Khalid et al. (1999)]. Eine Blockage 
ist dann nicht existent, wenn ∇(ρvm)=0 ist, was als Grenzkriterium verwendet werden 
kann. Die Berechnungsvorschrift entspricht formal dem Konzept einer Verdrängungsdicke 
[vlg. Schlichting (2006), S. 161], allerdings auf dreidimensionale Strömungsbedingungen 
adaptiert.
In einem entgegengerichteten Druckgradienten, wie er in einer Verdichterpassage herrscht, 
wird das Blockagegebiet schnell wachsen. Unter Vernachlässigung viskoser Effekte zeigten 
dieselben Autoren, dass die Blockage am Austritt Ab2 eine Funktion des initialen Geschwin-
digkeitsdefizits über der Fläche A1 sowie des normierten statischen Druckdeltas zwischen 
Ein- und Austritt ist:
mit          (initiales Geschwindigkeitsdefizit) und          (Druckbeiwert)
Die Untersuchungen von Hoeger et al. (1999, 2000) zeigen, dass die Spaltströmung in 
transonischen Verdichtern durch die hohen Staffelungswinkel an der Blattspitze negative 
Axialgeschwindigkeiten aufweist. Die Blockagewirkung der Spaltströmung lässt sich daher 
anhand einer lokalen zusätzlichen Verdrängung quantifizieren und somit von der gesam-
ten Verdrängungsdicke separieren:
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Gleichung 2.7 berücksichtigt dabei prinzipiell Rezirkulationsgebiete abgelöster Grenz-
schichten sowie die Auswirkungen der Spaltströmung (vgl. Abbildung 2.6). Die Anwen-
dung der Methode auf numerische Simulationen des hier behandelten Rotor-1 zeigt, dass 
sich die Verdrängung im Auslegungspunkt bis zur Druckseite der nacheilenden Schaufel 
erstreckt und im Bereich der Stoß-/Spaltwirbel-Interaktion bis zu 10% der Kanalhöhe be-
ansprucht. Nahe der Stabilitätsgrenze verschiebt sich der Verdrängungskörper stromauf 
und blockiert lokal bis zu 14% der Kanalhöhe.
Die Verluste, die durch die Spaltströmung hervorgerufen werden, entstehen aus der Vermi-
schung von Spalt- und Hauptströmung sowie Dissipation des Wirbels. Die Verdrängungs-
dicke im Blattspitzenbereich verändert zudem die Stoßstruktur am Gehäuse [Hoeger et al. 
(1999)].  Während der umfangsgemittelte Verlustbeiwert annähernd linear entlang der 
Sehne steigt, zeigt der Bereich der Stoß-/Spaltwirbel-Interaktion einen plötzlichen Anstieg 
der Entropie. Dieser Bereich wird im Auslegungspunkt hauptsächlich von der Wechsel-
wirkung des schwachen Teils des Spaltwirbels mit dem Stoß dominiert. Nahe der Stabili-
tätsgrenze zeigt auch der core vortex eine starke Interaktion mit dem wesentlich stärkeren 
Stoß und verliert in Folge deutlich an Wirbelstärke.
Versuche, Korrelationen zur Erfassung der Spaltströmungsverluste zu erlangen, wurden 
beispielsweise von Storer und Cumpsty (1991, 1994) auf Basis der im Abschnitt 2.2.1 ge-
zeigten Vereinfachungen unternommen. Sie wiesen  bei der Anwendung für eine größere 
ξ
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δar
δtot
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Abbildung	2.6:	Zusätzliche	Verdrängungsdicke	am	Gehäuse	durch	negative	Axialgeschwindigkeiten	der	Spaltströ-
mung	nach	Hoeger (1999).
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Datenbasis jedoch „starke Unterschiede der Verlustbeiwerte (...) in Niveau und Tendenz“ auf 
[Grieb (2009, S. 195)], so dass bislang keine einheitlichen Gestaltungsrichtlinien abgelei-
tet werden konnten.
2.2.4	 Einflussfaktoren
Auch wenn eine Vorhersage der Auswirkungen der Spaltströmung auf Leistungsdaten und 
Stabilität nicht möglich ist, lassen sich dennoch einige dominante Einflussfaktoren bestim-
men:
Spalthöhe: Sinkt die relative Spalthöhe unter einen kritischen Wert, können sich die Phä-
nomene im Blattspitzenbereich erheblich ändern. Storer und Cumpsty (1991) stellten in 
einer experimentellen Reihe an Kaskaden mit Spalt fest, dass sich die Spaltströmung nicht 
mehr zu einem Wirbel aufrollt und starke Ablösungen auf der Saugseite nahe der Hinter-
kante auftreten. Khalid (1995) unterstützt die Aussage mit Windkanal-Daten. Dies deutet 
darauf hin, dass es für die jeweilige Konfiguration eine optimale Spalthöhe gibt, was auch 
für hochbelastete Rotoren experimentell nachgewiesen wurde [vgl. Cumpsty (1989), S. 
343ff].
Für größere Spalte als das Optimum stellen Khalid et al. (1999) und Hoeger et al. (1999) 
einen linearen Zusammenhang zwischen Blockage und relativer Spalthöhe fest. Khalsa 
(1996) weist darauf hin, dass auch der über den Spalt transportierte Massenstrom entspre-
chend skaliert werden muss. 
Bei der Leistungsbeurteilung von Verdichtern führen größere Spalte daher immer zu einer 
Abwertung des Totaldruckverhältnisses und des Wirkungsgrades [die Beiträge von Graf et 
al. (1998), Hoeger et al. (1999), Wisler et al. (2002), Bergner et al. (2005), Hoffmann und 
Ballmann (2005) ergänzen die Datenbasis in Cumpsty (1989), S. 344ff]. Die Angaben zur 
Größenordnung des Einflusses fallen jedoch sehr unterschiedlich aus. Eine Verdopplung 
des Nominalspalts zieht nach diesen Quellen eine Reduktion des Totaldruckverhältnisses 
im Bereich von 2% bis 10% nach sich. Der Wirkungsgrad bricht zwischen 1% und 2% ein. 
Die diversen Auswirkungen auf den stabilen Betriebsbereich werden in Kapitel 2.3 näher 
erläutert.
Für die Übertragung der Prüfstandsdaten auf Triebwerksverdichter gilt zu beachten, dass 
ein optimaler Spalt aus mehreren Gründen nicht erreicht werden kann. Der Nominalspalt 
muss zunächst unter Berücksichtigung der thermischen und mechanischen Belastungen 
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auf Rotor und Casing so gewählt werden, dass ein Anstreifen auch während des take-off 
und im Landeanflug verhindert wird. Die Spaltänderungen, die sich beispielsweise wäh-
rend der Beschleunigung ergeben, liegen typischerweise im Bereich 1-3% der Rotorseh-
nenlänge [Cumpsty (1989), S. 344]. Zudem sorgen Fertigungstoleranzen und Exzentrizität 
für ungleich verteilte Spalte entlang des Umfangs. Entsprechend werden stationäre und 
rotierende Asymmetrien unterschieden, die einen bzw. zwei Bereiche mit größeren Spalt-
werten über den Umfang aufweisen.
Graf et al. (1998) und di Mare et al. (2009) adressieren diese Problemstellung. Die jeweils 
untersuchten Spaltvariationen ergeben gemittelt den Nominalspalt, der als Referenz dar-
gestellt wird. Beide Beiträge zeigen deutliche Auswirkungen auf das Totaldruckverhältnis 
und jeweils moderate Veränderungen des Wirkungsgrads. Interessanterweise treten die 
Umfangsvariationen der Strömungsgrößen in einem Phasenversatz zum Spaltverlauf auf. 
Die Amplituden steigen mit zunehmender Kanalhöhe [di Mare et al. (2005)] und mit zu-
nehmender Schaufelbelastung [Graf et al. (1998)]. Letztgenannte Autoren stellen auch 
fest, dass sich das maximal erreichbare Druckverhältnis am maximalen Spaltwert orien-
tiert, während sich die höchsten Wirkungsgrade durch den gemittelten Spalt bestimmen. 
Der stabile Arbeitsbereich wird um bis zu 10% reduziert. Umfangsvariationen höherer 
Ordnung zeigten einen geringeren Einfluss auf die Leistungsparameter.
In den Ergebnissen von Morris et al. (2008) ergeben sich bei Asymmetrien bis 24% des 
Nominalspalts im Mittel keine Abweichung des Totaldrucks oder des Wirkungsgrads. Die 
phasenverschobenen Umfangsvariationen werden allerdings bestätigt. Die Autoren weisen 
zudem darauf hin, dass mit dem Massenstrom auch der Inzidenzwinkel über den Umfang 
ungleich verteilt ist.
Staffelungswinkel: Grundsätzliche Überlegungen zur Veränderung des Staffelungswin-
kels über große Bereiche und zum Einfluss auf die Spaltströmung werden in Khalsa (1996) 
gezeigt. Werden die axiale Sehnenlänge sowie das Teilungsverhältnis konstant gehalten, 
ändert sich mit größerem Staffelungswinkel die Sehnenlänge erheblich. Dies führt zu ei-
nem insgesamt größeren Massenstrom durch den Spalt. Der auf eine Längeneinheit der 
Sehne bezogene Spaltmassenstrom nimmt jedoch ab, da die Schaufelbelastung und damit 
die Druckdifferenz über den Rotor sinken. Die Spaltströmung hat zudem einen geringeren 
Austrittswinkel, sodass mit zunehmendem Staffelungswinkel die Blockage geringer wird. 
Für hohe Ausgangs-Staffelungswinkel (~55° und mehr), wie sie für transsonische Verdich-
ter typisch sind, haben die Betrachtungen allerdings keine nennenswerte Auswirkungen 
mehr. Hier dominiert der Effekt, dass größere Staffelungswinkel die negative Axialkompo-
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nente vergrößern [Hoeger et al. (2000)]. Die damit verbundene Verdrängung (bzw. Blocka-
ge) steigt dann mit dem Staffelungswinkel.
Teilungsverhältnis: Als genereller Trend gilt, dass mit geringerem Teilungsverhältnis auch 
die Schaufelbelastung abnimmt, was eine verminderte Spaltströmung und somit eine ge-
ringere Blockage zur Folge hat [Khalid et al. (1999)]. Durch den geringeren Abstand in 
Umfangsrichtung, den die Schaufeln dann zueinander aufweisen, können aber double-
leakage-Effekte zunehmen, die wiederum eine höhere Blockage verursachen würden. 
Der Einfluss des Teilungsverhältnisses muss daher unter Berücksichtigung der jeweiligen 
Schaufelbelastung und Geometrieparameter beurteilt werden.
Einlauf-Grenzschicht: Mit zunehmender Verdrängungsdicke der Gehäusegrenzschicht 
steigt bei gleichbleibender Schaufelbelastung die Blockage an. Khalid et al. (1999) vari-
ierte die Verdrängungsdicke von 0 bis zur 3,5-fachen Spalthöhe, was typischen Werten in 
Triebwerken entsprechen soll. Gegenüber dem Nominalwert (1,3-fache Spalthöhe) verän-
derte sich die Blockage von -20% bis +20%. 
Von Gümmer et al. (2008) werden numerische Untersuchungen zum Abblasen (bleed) der 
Grenzschicht durch eine Nut über dem Rotor bei 10% der Sehnenlänge präsentiert. Eine 
Entnahme von 1% des Hauptmassenstroms über die Nut führt demnach zu einer deut-
lichen Reduktion der negativen axialen Geschwindigkeitsanteile im Blattspitzenbereich. 
Die Spaltwirbeltrajektorien verliefen stärker zur Saugseite hin geneigt. Die Verluste im 
Blattspitzenbereich konnten lokal um bis zu 20% verringert werden, der positive Einfluss 
erstreckt sich über die oberen 25% Schaufelhöhe.
Machzahl: Die Abhängigkeit von der Machzahl ergibt sich durch die Interaktion der Spalt-
strömung mit dem Stoß. Eine höhere Vorstoßmachzahl bei gleicher Wirbelstärke führt 
zu einer stärkeren lokalen Interaktion und Blockage, die in der Schaufelpassage weiter 
anwächst [Puterbaugh und Brendel (1997), Hoeger et al. (1999), siehe auch Kapitel 2.3].
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2.3	 Zusammenbruch	des	stabilen	Betriebs
Die starke Zunahme der Blockage sowie anderer Verlustmechanismen bedingen, dass bei 
weiterer Androsselung des Verdichters eine dynamische Stabilitätsgrenze erreicht wird. Ab 
diesem Punkt werden kleine Schwankungen des Massenstroms hin zu niedrigeren Werten 
nicht mehr durch eine Beschleunigung des Fluids korrigiert, da der resultierende Druck-
abfall des Verdichters größer ausfällt als der Druckabfall über der Drossel [Abbildung 2.7, 
vgl. Greitzer (1981), Day (2006)]. Am Stabilitätslimit treten in der Verdichterbeschaufe-
lung umlaufende Ablöseblasen, sogenannte stall-Zellen auf. Der Druckaufbau bricht mit 
diesem Phänomen plötzlich ein und der Verdichter bewegt sich zunächst auf einer Sekun-
därcharakteristik, allerdings mit stark asymmetrischer Lastverteilung über den Umfang. 
Aufgrund der damit assoziierten Effekte wie Anstreifen und Schwingungsrissbildung muss 
rotating stall in hochbelasteten Verdichtern unbedingt vermieden werden. Zudem kann 
es Pumpen auslösen, das eine vollständige Zerstörung des Triebwerks nach sich ziehen 
könnte. 
In der Literatur ist der transiente Übergang von stabilem zu instabilem Betrieb als stall in-
ception bekannt. Unter diesem Begriff werden Mechanismen zusammengefasst, die an der 
Stabilitätsgrenze zum Zusammenbruch der stationären Strömung führen. Im Zusammen-
hang mit tip-kritischen transsonischen Verdichtern lassen sich zwei unterschiedliche Phä-
nomene kurz vor stall-Eintritt erkennen, 
die die Blockage im Blattspitzenbereich 
stark vergrößer:
•	 Zusammenbruch des Spaltwirbels 
beim Stoßdurchgang (vortex break-
down)
•	 Verschiebung des Impulsverhältnisses 
von Spalt- und Hauptströmung mit 
Bildung einer Interaktionslinie in der 
Eintrittsebene der Rotorbeschaufelung 
(spike-type stall inception)
Beide Effekte können gemeinsam auftre-
ten, die folgenden Darstellungen sind da-
her Beobachtungen aus Prüfständen, die 
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eine starke Tendenz in die eine oder andere Richtung zeigen. Zudem muss berücksichtigt 
werden, dass in einem Betriebspunkt nahe der stall-Grenze das Strömungsfeld stark insta-
tionär ist. Die Stoßposition sowie die Spaltwirbeltrajektorie fluktuieren stark [Puterbaugh 
und Copenhaver (1997), Bergner (2006)]. Die beschriebenen Effekte sind stark dreidimen-
sional und Wechselwirkungen mit umgebenden Komponenten spielen ebenso eine ent-
scheidende Rolle. Die genauen Vorgänge sind nicht vollständig verstanden und werden 
weiterhin Gegenstand der Forschung sein.
2.3.1	 Vortex	Breakdown
Der Begriff definiert den Zusammenbruch des core vortex beim Durchdringen des Stoßes. 
Das Aufplatzen des Wirbelkerns hat eine starke Zunahme der Blockage zur Folge. Dieses 
Phänomen war aus Windkanaluntersuchungen lange bekannt und wurde von Schlechtriem 
und Lötzerich (1997) in einer transsonischen Rotorpassage festgestellt. Es kann nahe der 
Stabilitätsgrenze den dominierenden Mechanismus der Blockageentstehung darstellen.  
Die Bedingungen, unter denen ein vortex breakdown auftreten kann, untersuchten Thomer 
et al. (2001) und Klaas et al. (2005). Sie zeigten, dass die Spaltwirbel-Stoß-Interaktion zu 
einem lokalen Staupunkt und zu einem Ausbeulen des Stoßes führen kann. In der Folge 
entsteht eine deutliche Aufweitung des Wirbelkerns mit Rezirkulationsgebieten stromab 
des Stoßes (Abbildung 2.8 rechts). Die Autoren identifizierten eine Abhängigkeit von fol-
genden Parametern:
•	 Radiale Geschwindigkeitsgradienten des Wirbelkerns: stark ungleich verteilte Ge-
schwindigkeitsprofile stellen ein größeres Risiko für den Zusammenbruch des Wir-
bels dar. Die Änderungen der Strömungsgrößen  nach dem Stoß erzwingen eine Um-
verteilung der Geschwindigkeitsprofile und somit der Wirbelstärken im Kern gemäß 
des Kelvin-Theorems. Dies kann zunächst zu einer Aufweitung des core vortex [vgl. 
Hoeger et al. (1999)], und schließlich zum Aufplatzen des Wirbelskerns führen. Als 
Kriterium eines gerade noch stabilen Wirbels wird der Impuls des Wirbelkerns dem 
statischen Druck hinter dem Stoß gleichgesetzt [Wilke (2005)]. Mit der Geschwindig-
keitsverteilung des Wirbels ergibt sich daraus eine Abhängigkeit der Wirbelstabilität 
vom Drallverhältnis. Dieses bestimmt sich aus der maximalen Umfangskomponente 
bezogen auf die minimale axiale Komponente der Wirbelgeschwindigkeiten vor dem 
Stoß (Abbildung 2.8 links):  
γ ϕ=
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•	 Stoßstärke: Mit steigendem Gegendruck nimmt die Interaktion zwischen dem Wirbel 
und der Stoßfront zu, da sich die ungleichförmigen Geschwindigkeitsprofile stärker 
auswirken. Die Stoßstärke variiert mit dem Wirbelradius. Die Betrachtung der senk-
rechten Komponenten auf die Stoßfront führt zu dem Schluss, dass Interaktionen mit 
senkrechten Stößen ungünstiger verlaufen als Interaktionen mit schrägen Stoßfron-
ten. Dies wurde experimentell und numerisch bestätigt. Bei schrägen Stößen ändert 
sich zudem die Form des Rezirkulationsgebietes, die Stoßfront verläuft stark s-förmig 
im Bereich des Wirbelkerns.
Es zeigt sich daher, dass ein Aufplatzen des Spaltwirbels wahrscheinlicher wird, wenn bei 
gleichem Gegendruck die Axialgeschwindigkeit sinkt oder die Umfangsgeschwindigkeit 
des core vortex steigt. Die Konfigurationen, für die ein aufplatzender Spaltwirbel als stall-
inception Mechansimus nachgewiesen wurde, besitzen bereits im Auslegungspunkt sehr 
hohe Druckverhältnisse Πt>1,8 und sehr geringe Laufspalte τ/h<0,4% (bezogen auf die 
Schaufelhöhe), was hohe Vorstoßmachzahlen sowie große Umfangsgeschwindigkeiten der 
Spaltströmung begünstigt. Die Datenbasis ist allerdings klein. Aus den verfügbaren Daten 
lässt sich folgendes Bild zeichnen:
Yamada et al. (2004) stellen bereits im Auslegungspunkt von NASA Rotor-37 eine bla-
senartige, periodische Aufweitung des Spaltwirbels beim Stoßdurchgang fest, wenn auch 
mit geringen Auswirkungen auf das gemittelte Strömungsfeld. Nahe der Stabilitätsgrenze 
nimmt die Interaktion stark zu, der Spaltwirbel bricht spiralförmig zusammen. Aus der 
Berechnung des Drallverhältnisses für den gleichen Rotor schlossen Hofmann und Ball-
mann (2005) aber, dass der aufplatzende Spaltwirbel keine ausreichende Begründung für 
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das Ansetzen von rotating stall liefert. An diesem Punkt überlagern sich allerdings zwei 
Effekte: Die abnehmende Zirkulation des core vortex hinter der Stoßfront bedingt, dass der 
schwache Teil der Spaltströmung, der sich fast senkrecht zur Sehne bewegt, nur unzurei-
chend abgefangen und in axiale Richtung umgelenkt wird. Gleichzeitig steigt durch das 
Aufplatzen selbst die Blockage stark an. In der Folge nimmt double-leakage drastisch zu.
Die instationären Simulationen von Yamada et al. (2008) bestätigen dies. Der aufgeplatzte 
Wirbel fluktuiert sehr stark und trifft nahe der Vorderkante auf die nachlaufende Schaufel. 
Hah et al. (2005) und Huang et al. (2007) vermuten jeweils die selben Phänomene, ver-
bunden mit dem Auftreten eines spill forward als Übergang zum instabilen Betrieb. Dabei 
tritt niedrigenergetisches Fluid von der Druckseite über die Vorderkante in die nachlau-
fenden Passage ein. Dies führt zu negativen axialen Geschwindigkeitskomponenten der 
Strömung an der Blattspitze und daher zu einer weiteren signifikanten Verschlechterung 
der Inzidenzsituation.
2.3.2	 Spike-type	Stall	Inception
Spikes werden kleinskalige, dreidimensionale Störungen des Blattspitzenbereichs genannt, 
die der Ausbildung einer stall-Zelle direkt vorausgehen können. Die Charakterisierung von 
spikes erfolgte zunächst in subsonischen Verdichtern [Day (1993), Camp und Day (1998), 
Gong et al. (1999)].
In transsonischen Verdichtern konnte spike-type stall inception unter anderem von Bergner 
(2006), Hah et al. (2006, 2007, 2009), Gannon und Hobson (2007) sowie Bennington et 
al. (2008) nachgewiesen werden. Die Vorgänge, die zur Entstehung eines spikes führen, 
lassen sich wie folgt zusammenfassen:
•	 Mit Annäherung an die Stabilitätsgrenze verschiebt sich die Stoßfront stromauf, die 
Inzidenzsituation verschlechtert sich.
•	 Der schwache Teil der Spaltströmung tritt über den core vortex hinweg, wird von 
diesem nicht länger in axiale Richtung umgelenkt und trifft im Bereich der Vorder-
kante auf die Druckseite der nachlaufenden Schaufel, wodurch double leakage Effekte 
zunehmen. 
•	 Durch den abnehmenden axialen Impuls der eintretenden Strömung und der Zu-
nahme des negativen axialen Impulses der Spaltströmung bildet sich eine Interakti-
onslinie mit hoher Entropie an der Blattspitze aus, die sich stromauf verschiebt und 
schließlich die Eintrittsebene des Rotors erreicht [Hoying et al. (1999)]. 
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An diesem Punkt müssen nach Vo et al. (2008) zwei Kriterien gleichzeitig erfüllt sein, 
damit sich eine stall-Zelle entwickelt und der stabile Betrieb zusammenbricht (Abbildung 
2.9):
• spill forward: Die Trajektorie der Spaltströmung ist bei Erreichen der Druckseite der 
nachlaufenden Schaufel stromauf gerichtet. Niedrigenergetisches Fluid der Spaltströ-
mung fließt daher unterhalb der Blattspitze direkt in die benachbarte Passage (auch 
leading edge spillage).
• backflow: Teile der Spaltströmung vorauseilender Schaufeln treffen im hinteren Be-
reich der Schaufel auf die Druckseite. Die zugehörigen Strömungsvektoren weisen 
ebenso negative Axialgeschwindigkeiten auf. Der Effekt  kann früher als spill forward 
auftreten und verstärkt die Blockage erheblich, führt aber alleine nicht zur stall-Ent-
stehung.
Die Verschiebung der Interaktionslinie zwischen eintretender Strömung und Spaltströ-
mung wurde von Bennington et al. (2008, 2010) experimentell anhand von Anstrichbil-
dern nachgewiesen. An der Linie, an der die axialen Komponenten beider Strömungen im 
Gleichgewicht stehen, verschwinden die axialen Wandschubspannungen. 
Die Autoren gewinnen ähnlich der Vorgehensweise von Storer und Cumpsty (1994) (Kapi-
tel 2.2.1) aus dem Impulsgleichgewicht eine Gleichung für die axiale Position dieser Linie. 
Die Modellbildung zielt nur auf das Stabilitätsverhalten einer Stufe, das zunächst vom 
Interaktionslinie
Spaltströmung
spill forward
Haupt-
strömung 
backflow
stabiler Betriebspunkt Stabilitätsgrenze
Abbildung	2.9:	leading edge spillage	und	backflow	nach	Vo	et	al.	(2008)
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Spaltmaß τ, der Profildruckverteilung  sowie dem Staffelungswinkel λ abhängt (Gleichung 
2.9, Notationsweise mit Druckbeiwert CPS aus Gleichung 2.6) :
Bergner (2006) zeigte anhand experimenteller Daten des hier behandelten Prüfstands, 
dass die double-leakage Effekte zu einer Störung der Profildruckverteilung führen, in deren 
Folge die Stoßtrajektorie um bis zu 5° fluktuiert. Die Daten lassen erkennen, dass spikes 
mit einer stromauf gerichteten Stoßlagenverschiebung in einzelnen Passagen mit stark er-
höhten Spaltströmungstrajektorien zusammenhängen. Der spike breitet sich zunächst ent-
gegen der Strömungsrichtung aus und bildet nach wenigen Umdrehungen eine stall-Zelle. 
Spikes laufen zunächst mit annähernd Rotorgeschwindigkeit um, im Relativsystem ent-
gegen der Rotordrehrichtung. Die ersten auftretenden spikes werden meist gedämpft. In 
einem transienten Prozess wird eine Druckschwankung schließlich verstärkt, die Umfangs-
geschwindigkeit nimmt auf 50% der Rotorgeschwindigkeit ab.
2.3.3	 Rotating	Instabilities
Instationäre Effekte haben einen großen Einfluss auf den Ablauf der stall-Entstehung. Die 
Änderung der Strömungsgrößen erfolgt allerdings teilweise nicht stochastisch, sondern in 
festen Frequenzbändern, sodass umlaufende Störungen entstehen.
Die Ergebnisse von Bae et al. (2004) zeigen, dass der Spaltwirbel selbst in einer Kaskade 
mit unterschiedlichen Spalthöhen und Strömungsgeschwindigkeiten eine dominante re-
duzierte Frequenz aufweist. Das Wirbelverhalten wurde mit einer von Crow (1970) entwi-
ckelten Stabilitätstheorie erklärt. Demnach wächst eine einzelne Wellenlänge stark an und 
führt zu Oszillationen in radialer und tangentialer Richtung. Maßnahmen zur Blockage-
Reduktion durch Einblasung oder Impulsanregung zeigten sich besonders effektiv, wenn 
sie mit der entsprechenden Frequenz betrieben wurden [Bae et al. (2005)].
In rotierenden Systemen stellten Mailach et al. (2001) eine selbst-induzierte Oszillation 
des Spaltwirbels fest, die allerdings eher durch double-leakage als durch die von Crow 
(1970) beobachtete Instabilität geprägt ist.
Die häufigste Art umlaufender Störungen sind niederfrequente Wellen, die in subsoni-
schen Verdichtern als stall-auslösender Mechanismus betrachtet werden [Camp und Day 
x x CP
z s
= − ⋅( )( ) ( )0 20 6 6. sinτ λ (2.9)
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(1998), Gong et al. (1999)]. In transsonischen Verdichtern wurden sie beispielsweise von 
Gannon und Hobson (2007, 2008) untersucht. In Abhängigkeit der untersuchten Drehzahl 
konnte bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze die Entstehung verschiedener niederfre-
quenter Wellen entlang der Umfangsrichtung nachgewiesen werden. 
Sie bilden sich mehrere hundert Umdrehungen vor stall-Eintritt und führen zu Umfangsva-
riationen der Anströmungsgeschwindigkeiten. Geringere Massenströme traten in Passagen 
auf, in denen die Stoßfront gegenüber dem gemittelten Strömungsfeld stromauf verscho-
ben ist. Damit wählen Gannon und Hobson (2008) einen ähnlichen Erklärungsansatz für 
modale Wellen, wie ihn Bergner (2006) für spikes gewählt hat. Die Ergebnisse stimmen 
insofern überein, als dass die Spaltwirbel-Stoß-Interaktion als der Bereich größter Insta-
tionarität identifiziert wurde. Zudem zeigen auch diese beiden Arbeiten, dass sich die 
Vorgänge im Blattspitzenbereich in einer selbst-induzierten Synchronisation manifestieren 
können, die deutlichen Einfluss auf die Entstehung einer stall-Zelle ausüben kann.
Die numerischen Untersuchungen von Hah et al. (2007) und Chen et al. (2007) zeigen in 
verschiedenen Rotoren eine Abhängigkeit der niederfrequenten Störung von der Vertei-
lung der negativen Axialgeschwindigkeiten an der Blattspitze. Diese dürfte mit der vorge-
lagerten Stoßlage korrelieren, so dass die Aussage im Einklang mit den zuvor genannten 
Ergebnissen ist. Die Ergebnisse haben insgesamt Ähnlichkeit mit den unter Kapitel 2.2.4 
kurz dargestellten Resultaten für asymmetrische Laufspalte sowie mit hier nicht gezeigten 
Untersuchungen zu Einlaufstörungen (Spakovszky et al. (2000), Madden et al. (2005)].
Die Auswirkungen auf den stall-Eintritt sind signifikant: Gannon und Hobson (2007) sch-
reiben den modalen Wellen Inzidenzänderungen um bis zu 2° zu. Dennoch führen die 
niederfrequenten Störungen alleine nicht zur stall-Entstehung. Chen et al. (2007) machen 
spikes, die in den Wellentälern der Druck- und Geschwindigkeitsstörungen entstehen, da-
für verantwortlich. Ähnliche Ergebnisse erzielen Camp und Day (1998) in subsonischen 
Verdichtern. 
Die Ergebnisse zu rotierenden Instabilitäten haben in drei Punkten technische Relevanz:
•	 Grundlagenerforschung: numerische Untersuchungen mit periodischen Randbedin-
gungen erscheinen unfähig, die tatsächlichen Effekte, die zur stall-Entstehung führen, 
abbilden zu können. Wenn stichhaltige Aussagen gewonnen werden sollen, muss eine 
instationäre Simulation des ganzen Umfangs herangezogen werden (full annulus si-
mulation), wie die Arbeiten von Hah et al. (2007, 2009) und Chen et al. (2007) zeigen.
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•	 Detektierung: Auch mit lange vor stall-Eintritt rotierenden Instabilitäten ist aufgrund 
der Bandbreite an Ergebnissen nicht notwendigerweise eine zuverlässige Vorhersa-
ge eines baldigen Strömungszusammenbruchs möglich. Die häufig anhand einzelner 
Stufen entwickele Datenbasis wird zusätzlich durch Erkenntnisse geschwächt, die zei-
gen, dass die Stabilität im Mehrstufenverband anders bewertet werden muss. Axiale 
Schaufelreihen-Abstände [Gorrell et al. (2003), Inoue et al. (2002)] sowie verminder-
te double-leakage Effekte durch Nachläufe stromauf liegender Statorreihen [Sirakov 
und Tan (2003)] beeinflussen die auftretenden Phänomene maßgeblich.
•	 Aeromechanik: Fällt die periodische Kopplung der Spaltströmung mit einer Eigenfre-
quenz der Schaufel zusammen, kommt es zu einer nicht-synchronen Vibration. Die 
aeroelastischen Effekte können beispielsweise zu einer Anregung der ersten und zwei-
ten Torsionseigenschwingung führen, wie von Kielb et al. (2003) berichtet.
2.3.4	 Entstehung	von	Rotating	Stall
Die diskutierten transienten Entwicklungen am Stabilitätslimit führen letztlich zu einer 
vollständigen Verblockung einer oder mehrerer Passagen im Blattspitzenbereich. Unab-
hängig vom vorhergehenden Mechanismus scheint in transsonischen Verdichtern spill 
forward aufzutreten. Damit ergibt sich eine signifikante Verschlechterung der Inzidenz-
situation der nachlaufenden Schaufel, in der neben einer Erhöhung der Blockage durch 
die steiler verlaufende Spaltströmung auch noch Ablösungen auf der Profilsaugseite auf-
treten können. Die Störung wächst daher entgegen der Rotordrehrichtung an. Durch die 
Ausweichbewegung  der eintretenden Strömung werden die der blockierten Passage(n) 
vorauseilenden Schaufeln mit verbesserter Inzidenz angeströmt (de-stall).
Die Ausbildung einer stall-Zelle erfolgt als progressives oder als abruptes Abreißen der 
Strömung. Im ersten Fall bilden sich mehrere Zellen, die gleichmäßig über den Umfang 
verteilt sind und nur Teile der Kanalhöhe für sich einnehmen (part span stall). Die Auswir-
kungen auf den Druckaufbau bleiben moderat.
Im zweiten Fall entsteht häufig nur eine singuläre Zelle, die die komplette Kanalhöhe und 
mehrere Passagen einnimmt. Die Umfangsgeschwindigkeit dieser full span stall-Zelle ist 
geringer, der dabei verursachte Totaldruckverlust fällt jedoch deutlich stärker aus [Day 
(2006)].
Der Übergang von Fall eins zu Fall zwei ist für konstante Drehzahlen bei weiterer An-
drosselung möglich. Die Rückkehr aus dem rotating stall durch Öffnen der Drossel zeigt 
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einen signifikanten Hysterese-Effekt, das heißt, die Entdrosselung führt erst bei wesentlich 
höheren Massenströmen als dem Versagenspunkt zu einer Stabilisierung des Betriebsver-
haltens. Die Breite der Hysterese hängt unter anderem von der Durchflusszahl und der 
Schaufelbelastung ab. Die Eigenschaften und Ausprägungen von progressivem und ab-
ruptem Abreißen sind nach Day (2006) und Grieb (2009, S. 441) in Abbildung 2.10 und 
Tabelle 2.1 zusammengefasst.
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Abbildung	2.10:	Ausprägungen	von	rotating stall in	Verdichterstufen	nach	Day (2006)	und Grieb (2009); links:	
sanftes	Abreißen	mittels	part span stall;	rechts:	abruptes	Abreißen	mit	full span stall
a)	
sanftes	Abreißen
part span stall
b)	
abrupt.	Abreißen
full span stall
radiale	Ausdehnung Teile	der	Kanalhöhe Ganze	Kanalhöhe
Anzahl	der	Zellen	 >1,	gleichmäßig	am	Umfang	verteilt =1
radiale	Lage alle	Zellen	innen	ODER	außen
typischer	Flächenanteil	
ASTALL/Ages
<25...30% >30%
Umfangsgeschw.	relativ	zum	
Rotor
40...85% 20...40%	(größere	Zellen	langsamer)
Anmerkungen häufig	für	kleines	Nabenverhältnis häufig	für	großes	Nabenverhältnis
Tabelle	2.1:	Einordnung	der	Phänomene	von	part-	und full span stall nach	Grieb (2009)	und Day (2006)
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2.3.5	 Bewertung	der	Stabilität	und	des	Pumprisikos
Sind die Kennlinien eines Verdichters bekannt, wird zur Beurteilung der verbleibenden 
Stabilitätsreserve am Auslegungspunkt häufig ein relativ einfaches Kriterium herangezo-
gen (Gleichung 2.10):
Die Definition setzt allerdings voraus, dass der Verlauf der Stabilitätsgrenze (stall margin, 
SM) über weite Bereiche des Verdichterkennfelds bekannt ist, theoretisch sogar bis zu star-
ker Überlast. Auf einzelne Kennlinien kann das Kriterium in dieser Form nicht angewandt 
werden.
Eine sinnvollere Definition ist daher durch die Betrachtung des auf die Austrittsgrößen 
bezogenen Durchsatzes (outflow function, vgl . Kapitel 5.2) am letzten stabilen Betriebs-
punkt sowie am Arbeitspunkt gegeben. Sie stellt daher ein Maß für die Änderung der 
Drosselfläche dar, die ausgehend vom Auslegungspunkt gerade zum Versagen des Verdich-
ters führen würde. Durch Vernachlässigung der (geringen) Temperaturunterschiede beider 
Betriebspunkte erhält man eine Schreibweise, die den leichter bestimmbaren reduzierten 
Eintrittsmassenstrom enthält (Gleichung 2.11):
Beide Definitionen einer Stabilitätsgrenze werden in der Literatur synonym auch als 
Pumpgrenzabstand oder Abreißreserve bezeichnet.
Um die Stabilitätsgrenze auch ohne Kenntnis der Verdichtercharakteristik abzuschätzen, 
wurden in der Vergangenheit verschiedene empirische Korrelationen entwickelt. Die be-
kanntesten unter ihnen sind die Belastungszahl, das deHaller-Kriterium sowie die Diffusi-
onszahl (Tabelle 2.2).
Letztere lässt sich formal so aufbauen, dass sie die beiden zuvor gennanten enthält. Den-
noch werden auch in dieser Darstellungsweise Schaufelgeometrieparameter sowie die 
Gradientenverläufe der Geschwindigkeiten bzw. Drücke vernachlässigt, was für korrekte 
Erfassung der Ablösegefahr nachteilig ist. 
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Eine wesentlich bessere Korrelation liefer-
te Koch (1981) auf Basis experimenteller 
Daten von über 50 Verdichterkonfigurati-
onen. Das semi-emprirische Modell wur-
de in Analogie zur Betrachtung von Strö-
mungen in zweidimensionalen Diffusoren 
entwickelt und berücksichtigt zahlreiche 
geometrische Parameter sowie Strömungs-
größen. Es erlaubt die Abschätzung der 
maximalen statischen Druckerhöhung  ei-
ner Stufe. Trotz der Bemühungen, alle Ein-
flussfaktoren zu erfassen, liegen einzelne 
Konfigurationen um bis zu 23% abseits der 
erwarteten Werte. Auffällig ist, dass insbe-
sondere moderne Konzepte wie transso-
nische Rotoren oder Tandemrotoren, die 
nicht dem klassischen Entwurfskonzept 
von Unterschallbeschaufelungen entspre-
chen, zu den Ausreißern zählen.
Die offensichtlich reichhaltigen Einflussparameter scheinen eine gute Vorhersage des Be-
triebsbereichs a priori unmöglich zu machen. Ein Grund hierfür liegt in den zunehmenden 
Kompressibilitätseffekten. Nach Grieb (2009), S. 247 sinkt die Abreißreserve mit zuneh-
mendem Druckverhältnis stark ab, wovon besonders mehrstufige Maschinen betroffen 
sind. Im Mehrstufenverband sind für verschiedene Drehzahlen jeweils unterschiedliche 
Stufen versagensgefährdet:
Im Bereich unterhalb der reduzierten Auslegungsdrehzahl (~70% < (N/√Tt1)rel < 100%) 
ist die axiale Geschwindigkeitskomponente für die ersten Stufen zu gering, so dass in 
diesen Stufen der Inzidenzwinkel stark steigen wird [Bräunling (2000, S. 513)]. Es kann 
dadurch zum sanften Abreißen mit part span stall im vorderen Teil kommen. Weiter hinten 
liegende Stufen bleiben dennoch meist relativ unbeeinflusst von den Vorgängen.
Oberhalb der Auslegungsdrehzahl werden die hinteren Stufen am stärksten belastet, so 
dass diese zum Versagen neigen. Dies hat allerdings immer ein Zusammenbruch der Strö-
mung des gesamten Verdichters zur Folge, so dass mit einem abrupten Abreißen full span 
stall nicht nur in einer Stufe, sondern axial durchgehend auftritt.
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Tabelle	2.2:	Stabilitätskriterien	zur	Verdichterauslegung
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Eine Instabilität eines Rotors in den hinteren Stufen kann sich somit zu einer systemweiten 
Instabilität entwickeln. Liefert der Verdichter kein ausreichendes Druckverhältnis, können 
sich stromab liegende Energiespeicher entgegen der Hauptrichtung entleeren. Entlastung 
und erneutes Versagen können sich unter Umständen bei unveränderter Androsselung 
und Umfangsgeschwindigkeit zyklisch wiederholen. Dieser Vorgang wird Pumpen (surge) 
genannt. In Triebwerken führt der Vorgang zu einer massiven Strömungsumkehr, wobei 
auch unverbranntes Kerosin aus der Brennkammer bis zum Einlass transportiert werden 
kann. Der Vorgang wiederholt sich in einer Frequenz von 0,5 bis 12 Hz [Grieb (2009), S. 
453]. Die thermischen und mechanischen Belastungen können zur völligen Zerstörung des 
Triebwerks führen.
Ob ein Verdichter beim Zusammenbruch des stabilen Betriebs „nur“ rotating stall aufweist 
oder zum Pumpen des Gesamtsystems führt, ist von mehreren Faktoren abhängig. Greit-
zer (1981) vereinfacht dazu den Verdichter auf den Strömungsquerschnitt stromauf und 
stromab des Turbosatzes, die Länge des Strömungskanals sowie das Volumen des Ener-
giespeichers bis zur Drossel. Die Bilanzierungen der einzelnen Komponenten führen auf 
unterschiedliche dynamische Stabilitäten (vgl. auch Abbildung 2.7) in Abhängigkeit des 
jeweiligen Systems. Durch Berücksichtigung der Verdichter- und Drosselcharakteristiken 
sowie Stabilitätsaspekte konnte ein Zusammenhang durch den Greitzer B-Parameter for-
muliert werden, der hier in der mit experimentellen Daten optimierten Version B‘ gezeigt 
wird [Herleitungen finden sich z.B. in Greitzer (1981) und Day (2006)]:
Der kritische Wert wird in der Literatur mit B‘≈1,2 angegeben. Bei kleineren Werten tritt 
für ein Verdichtungssystem rotating stall auf, größere Werte bedeuten, dass es zu immer 
stärker ausgeprägten Rückströmungen (und entsprechenden Hysteresekurven) kommt. 
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2.4	 Gehäusestrukturierungen
Die Betrachtungen zur Stabilitätsgrenze tip-kritischer Rotoren zeigen, dass eine Manipu-
lation der Strömungsvorgänge im Blattspitzenbereich zu einer Erweiterung des stabilen 
Betriebsbereichs führen können. Vo et al. (2008) beispielsweise resümieren (Zitat):
„Any technique that delays either of the two criteria that set the flow solution limit should 
result in a favourable movement of the stall point“
Gehäusestrukturierungen haben sich für dieses Ziel in den vergangenen Jahren etablieren 
können. Möglich wurde dies durch die Verfügbarkeit hochauflösender Instrumentierung 
sowie moderner numerischer Verfahren, die ein erweitertes Verständnis der Verlust- und 
Versagensmechanismen bereitstellen. Da casing treatments im Gegensatz zu aktiven Syste-
men die Strömung über den gesamten Betriebsbereich des Verdichters beeinflussen, ist die 
genaue Kenntnis der Interaktion eine Grundvoraussetzung zur Erfüllung der Zielvorgaben 
hinsichtlich Stabilitätserweiterung und Effizienz.
Die Vielzahl möglicher Parametervariationen, die sich durch die geometrische Gestaltung 
und die Wirkung der Gehäusestrukturierung ergeben, führte bisher allerdings noch zu 
keiner einheitlichen Datenbasis. Einzige Gemeinsamkeit aller Gehäusestrukturierungen 
ist, dass sie durch eine relativ geringe radiale Einflussnahme nur für tip-krititsche Rotoren 
geeignet sind, was erstmals von Greitzer et al. (1979) postuliert wurde. Die vollständige 
Entwicklungsgeschichte von Gehäusestrukturierungen seit 1950 fasst Hathaway (2006) 
zusammen.
2.4.1	 Umfangsnuten
Häufigste Ausführungsart achsensymmetrischer casing treatments sind Umfangsnuten (cir-
cumferential grooves) mit rechteckigem Querschnitt (Abbildung 2.11). Die relevanten Ver-
öffentlichungen seit 2002 sind zur Übersicht im Anhang in Tabelle A1 aufgeführt. Auffällig 
ist die sehr geringe Zahl experimentell validierter Studien mit transsonischen Verdichtern. 
In Anlehnung an die von Wisler und Hilvers (1974) veröffentlichten „Faustregeln“ lassen 
sich die geometrischen Auslegungsparameter stabilitätserweiternder Umfangsnuten unter 
Berücksichtigung der heute zur Verfügung stehenden Datenbasis wie folgt zusammenfas-
sen: 
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•	 Axiale Lage: Die Nuten sollten vollständig über der Sehne der Rotorschaufeln liegen. 
Die erste Nut setzt nahe der Schaufelvorderkante bis maximal 15% Sehnenlänge an. 
Rabe und Hah (2002), Shabbir und Adaymczyk (2005) und Mileshin et al. (2008) 
sehen zudem Nuten nahe der Hinterkante als überflüssig an, Nezym (2004) und Hem-
bera et al. (2008) empfehlen eine deutliche Reduktion der Tiefe dieser stromab lie-
genden Nuten.
•	 Nutbreite: Die meisten effizienten casing treatments weisen Nutbreiten in der Grö-
ßenordnung von 10% der Sehnenlänge auf. Die dazwischen liegenden Stege sind 
etwa halb so breit. Die Nutenzahl variiert zwischen zwei [Rabe und Hah (2002)] und 
sieben [Huang et al. (2008)], höhere Anzahlen zeigten sich mit relativ großen Wir-
kungsgradverlusten verbunden [Wilke und Kau (2002)]. Aus den Daten ergibt sich ein 
Verhältnis von offener zu geschlossener Oberfläche (Porosität) von ca. 70%.
•	 Nuttiefe: Die meisten veröffentlichten Untersuchungen verwendeten Nuttiefen, die 
mindestens die doppelte Nutbreite betrugen. Ausnahmen bilden Rabe und Hah (2002) 
sowie Perrot et al. (2007), die mit wesentlich flacheren Geometrien signifikante Er-
weiterungen des Betriebsbereichs erzielten. 
Die damit erzielten Pumpgrenzerweiterungen liegen für transsonische Verdichter im Be-
reich von 6% bis 10%, die Wirkungsgradunterschiede bei ±0,5%.
Einen allgemeingültigen Ansatz zur Analyse 
der Wirkung von Umfangsnuten veröffentlich-
ten Shabbir und Adamczyk (2005). Anhand 
numerischer Simulationen wurden die ein-
zelnen Komponenten der axialen Impulser-
haltung für ein Kontrollvolumen am Gehäuse 
eines subsonischen Axialverdichters berech-
net. Sie zeigen, dass der der Strömung entge-
gengerichtete axiale Druckgradient im Falle 
des glatten Gehäuses nur durch die viskosen 
Scherkräfte auf den radialen Flächen des Kon-
trollvolumens ausgeglichen wird.
Mit Umfangsnuten tritt an den Öffnungsflä-
chen eine zusätzliche Kraftkomponente auf, 
die durch den radialen Transport axialen Im-
pulses gekennzeichnet ist:
d≈2a
max. 15% 
ax. Sehne
a≈ 10% ax. Sehne
5% ax. Sehne
CT-Formfaktor d/a≈2
Abbildung	2.11:	Auslegungsparameter	achsensym-
metrischer	Gehäusestrukturierungen	mit	rechtecki-
gen	Umfangsnuten
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Der radiale Transport erfolgt durch Ein- und Ausströmung im Öffnungsbereich der Um-
fangsnuten. Dieser Vorgang wird hauptsächlich durch den Druckgradienten im Blattspit-
zenbereich getrieben, der durch die Geometriegebung in Umfangsrichtung genutzt wird. 
Dies führt zu einer Reduktion der negativen Axialgeschwindigkeiten im Blattspitzenbe-
reich. Die stabilisierende Wirkung der Umfangsnuten ist daher auf eine Verminderung der 
Blockageentstehung zurückzuführen.
Die Gleichgewichtsbedingungen zeigen, dass mit zunehmender Androsselung und somit 
höheren Druckgradienten der radiale Transport zunimmt. Entsprechend der Gleichge-
wichtsbedingungen bleibt der Betrieb auch mit geringeren axialen Scherkräften noch sta-
bil. Perrot et al. (2007) bestätigen dies mit ihren Ergebnissen. Sie zeigen, dass die radiale 
Erstreckung des gehäusenahen Rückströmungsgebiets durch die Wirkung der Nuten stark 
vermindert wird.
Der individuelle Beitrag einer singulären Nut zur Stabilitätserweiterung sinkt mit einer 
weiter stromab liegenden Position, schwankt dabei aber in Abhängigkeit der Verdichter-
konfiguration und deren Auslegung, wie beispielsweise von Perrot et al. (2007), Huang et 
al. (2008) und Houghton und Day (2009, 2010) gezeigt wird. Es liegt daher nahe, jede ein-
zelne Nut in Form, Ausrichtung und Tiefe entsprechend der Position an ihre strömungsme-
chanische Aufgabe anzupassen, wie von Hembera et al. (2008) vorgeschlagen. In neueren 
Patenten finden sich zudem Hinweise auf komplexe Nutgeometrien, deren Funktionswei-
se von der oben beschriebenen teilweise abweichen dürfte (Patente von Barnett (2003), 
Gümmer (2009), etc.). Messdaten solcher Konfigurationen existieren bis dato nicht.
2.4.2	 Axialschlitze
Die neueren Veröffentlichungen mit axial eingebrachten Schlitzen in der Gehäusewand 
zeigen eine relativ große Übereinstimmung in ihrer geometrischen Ausprägung (Abbil-
dung 2.12, Tabelle A2), allerdings nicht zwangsläufig in der Wirkung. Die Parameter die-
ser nicht-achsensymmetrischen Gehäusestrukturierung ergeben sich wie folgt:
•	 Axiale Lage und Ausdehnung: Die Länge der Schlitze liegt in der Größenordnung der 
axialen Rotorsehne. Ihre Überdeckung mit der Schaufel beträgt zwischen 25% und 
50%. Die Grundform der Schlitze ist meist rechteckig oder als Halbkreis ausgeführt.
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•	 Nutbreite: Die erfolgreichsten Konfigurationen besitzen eine Porosität von 50% und 
4-5 Schlitze pro Passage. Eine geringere Anzahl an Schlitzen und/oder geringere Po-
rosität führt zu kleineren Verschiebungen der stall-Grenze, kann sich aber positiv auf 
den Wirkungsgrad auswirken  [Clemen et al. (2009), Brignole et al. (2008)].
•	 Nutform: Wichtigstes Merkmal der Schlitzgeometrie ist eine Neigung gegenüber der 
radial-axialen Ebene um ca. 45° in Rotationsrichtung (engl. skew). Dies führt zu ei-
ner vergünstigten Einströmung in die Schlitze durch Anpassung der Geometrie an 
die hohe Umfangsgeschwindigkeit der Strömung. Eine Neigung in entgegengesetzter 
Richtung führt zu Abwertungen des Betriebsbereichs sowie des Wirkungsgrades [Ta-
kata und Tsukuda (1977)].
Die Schlitze können zudem, ähnlich des Rotor-Staffelungswinkels, gegenüber der Achse 
verdreht werden. Geschieht dies nur für den stromab liegenden Teil der Schlitze, handelt 
es sich um sogenannte bend slots. 
Die maximalen Pumpgrenzabstände, die mit axialen Schlitzen in transsonischen Verdich-
tern erreicht werden konnten, übertreffen typische umfangssymmetrische Entwürfe, al-
lerdings gibt es fast keine direkten Vergleiche mit identischen Randbedingungen. Die Zu-
gewinne an Pumpgrenzabstand liegen im Bereich von 30% [Lin et al. (2008)]. Allerdings 
fallen auch die möglichen Wirkungsgradeinbußen mit bis zu -4% beträchtlich höher aus. 
Die Wirkungsweise der Schlitze kann auf eine Rezirkulation eines Teilmassenstroms zu-
rückgeführt werden. An dem Phasenwinkel, an dem das Rotorprofil bzw. die Stoßfront den 
Schlitz überdeckt, lässt sich die Öffnung der Kavität in zwei (idealisierte) Teilflächen mit 
unterschiedlichen Funktionen trennen: Stromab der fiktiven Trennlinie liegt die Öffnung 
25 - 35% 
ax. Rotorsehne
ca. 100% ax. Sehne 45°
a=⅛  Teilung b=a
ω
u
Abbildung	2.12:	Auslegungsparameter	axialer	Schlitze
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oberhalb der Profildruckseite bzw. hinter der Stoßfront. Durch den höheren statischen 
Druck unter der Öffnung wird Fluid in die Kavität verlagert (bleed-Effekt). Die Ausströ-
mung (blow) erfolgt leicht zeitversetzt durch die stromauf liegende Teilfläche. Da diese vor 
der Stoßfront und auf der Saugseite liegt, ist der statische Druck entsprechend geringer. 
Mit zunehmender Androsselung verstärkt sich die Rezirkulationswirkung durch höhere 
Druckgradienten im Blattspitzenbereich.
Die Strömung in der Passage wird durch die Interaktion mit den rezirkulierenden Teilmas-
senströmen der Kavitäten periodisch angeregt. Die Anregungsfrequenz ergibt sich nach 
Gleichung 2.14 [Tuo et al. (2009)]:
In dimensionsloser Schreibweise repräsentiert die aerodynamische Anregungsfrequenz die 
Anzahl der Schlitze pro Schaufelpassage:
Die Wechselwirkung zwischen Hauptströmung und casing treatment führt zu einer pulsie-
renden Unterbrechung der Spaltströmung und einer Verschiebung der Impulsverhältnis-
se im Blattspitzenbereich (vgl. Kapitel 2.3.2). Die Spaltströmung kann sich in der Folge 
unterhalb der Gehäusestrukturierung nicht mehr zu einem Wirbel aufrollen, so dass der 
Ansatzpunkt des Spaltwirbels stromab verschoben wird [Danner et al. (2009a),(2009b)]. 
Die Effektivität der Strukturierung korreliert dabei mit einem Gütefaktor der Rezirkula-
tion, die den Anteil des eintretenden Fluids bewertet, der vollständig rezirkuliert wird. 
Bei konstanter Porosität und Überlappung hängt der Druckgradient als treibender Faktor 
maßgeblich von der Drallrichtung ab, mit der das rezirkulierte Fluid in die Hauptströmung 
eingeblasen wird. In Abhängigkeit der Orientierung der stromauf liegenden Schlitzgeome-
trie wird das Schaufelprofil entsprechend be- oder entlastet [Brignole (2010), Abbildung 
2.13]:
Drall in Richtung der Rotation entlastet das Profil und vermindert entsprechend den Druck-
gradienten. Es stellt sich im Kennfeld ein breiter Bereich zwischen dem Beginn der Durch-
strömung und einer effektiven Rezirkulation des casing treatments ein [Zscherp (2008)]. 
Gehäusestrukturen, die einen Gegendrall hervorrufen, belasten zwar das Profil, verstärken 
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CT Slot
= ⋅ / 60
f f
N n
CT
Blade
=
( / ) /60
(2.14)
(2.15)
41
aber gleichzeitig ihre eigene Wirkung, so dass 
keine Diskrepanz zwischen beginnender und 
effektiver Rezirkulation entstehen sollte.  
Die Umlenkung der rezirkulierenden Strömung 
im Gehäuse muss entstprechen im Momenten-
gleichgewicht um die Maschinenachse berück-
sichtigt werden. Wird daraus die Eulersche Tur-
binengleichung hergeleitet, muss sie um einen 
Term erweitert werden, der die zusätzlichen 
Momente im Gehäusebereich berücksichtigt 
(das entsprechende Kontrollvolumen beinhal-
tet das casing treatment). Mit glattem Gehäu-
se oder umfangssymmetrischer Strukturierung 
kann dieser Anteil vernachlässigt werden. Die 
dem Fluid vom Rotor zusätzlich zugeführte spe-
zifische Leistung lässt sich demnach abschätzen 
durch den rechten Term in Gleichung 2.16 [vgl. 
Brignole (2010)]:
 
Definieren A1 und A2 die Ein- bzw. Austrittsflächen aus dem casing treatment, lässt sich 
unter Vernachlässigung der Scherkräfte und instationärer Vorgänge im Strömungsfeld ein 
vereinfachter Ausdruck für die Momente am Gehäuse um die Rotationsachse finden [vgl. 
Abbildung 2.13]:
Die zusätzliche spezifische Leistung steigt also bei konstanter Umfangsgeschwindigkeit mit 
dem rezirkulierten Massenstrom in der Gehäusestrukturierung (abhängig vom Druckgra-
dienten sowie der Porosität) und der Neigung der Schlitze in Umfangsrichtung.
Die Betrachtungen zeigen, dass eine Wirkungsgradsteigerung mit axialen Schlitzen nicht 
ausschließlich auf einer Reduktion der Verlustmechanismen beruhen muss. Selbst bei 
gleichbleibenden Verlusten könnte der Wirkungsgrad durch den steigenden Totaldruck-
aufbau verbessert werden. 
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Abbildung	2.13:	Belastung	des	Schaufelprofils	im	
Blattspitzenbereich	durch	Umfangsneigung	der	
Axialschlitze	nach	Brignole (2010)
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Andererseits zeigen bereits die stark vereinfachten Annahmen zur Wirkungsbestimmung 
komplexe Zusammenhänge auf, die bei einer Auslegung berücksichtigt werden müssen. 
Sie gelten zudem nur bei annähernd geradem Gehäuseverlauf. Bei Querschnittskontrakti-
onen über der Rotorsehne kann Fluid entgegen der Rezirkulationsrichtung stromauf in die 
Kavitäten eindringen. Die Folge ist ein dramatischer Effizienzverlust, wie Wilke und Kau 
(2004) anhand des NASA Rotor-37 zeigen konnten.
Neuere Patente zeigen, dass zur weiteren Effizienzsteigerung der Interaktionswinkel zwi-
schen rezirkulierendem Fluid und Hauptströmung optimiert werden kann. Etabliert hat 
sich hierbei das sogenannte „halb-herzförmige“ casing treatment, dass das Fluid aus der 
Kavität unter einem wesentlich flacheren Winkel als Halbkreisschlitze zurückführt, so dass 
die Mischungsverluste verringert werden dürften. Auch hierfür liegen jedoch bislang keine 
experimentellen Daten vor. 
2.4.3	 Kombinierte	Entwürfe
Die unterschiedliche Anordnung und Wirkweise von Axialschlitzen und Umfangsnuten 
legt eine Kombination beider Strukturierungen nahe. 
Eine räumlich getrennte Anordnung beider Maßnahmen wurde bereits in Roberts (1980) 
patentiert. Experimentelle Ergebnisse zeigten gegenüber singulären casing treatments bei-
der o. g. Arten Vorteile für den Wirkungsgrad sowie die Stabilität. In einem Patent von 
Brignole und Zscherp (2009) wurden moderne Kombinationen geschützt (Abbildung 2.14 
links). Die grundlegende Idee ist, zunächst Axialschlitze zu benutzen, um den Ansatzpunkt 
des Spaltwirbels stromab zu verschieben. Dieser wird dann an entsprechenden Stellen 
Abbildung	2.14:	Kombinierte	Entwürfe,	links:	nach	Brignole und Zscherp (2009); rechts:	Seitz (2003), (2004)
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zusätzlich durch Umfangsnuten in seinen Ausprägungen abgeschwächt. Eine Verbesse-
rung der Rezirkulation in den Axialschlitzen kann durch Anbindung der Schlitze an die 
Umfangsnut erreicht werden. Dies führt zu einer dauerhaften Durchströmung der Axial-
schlitze, da das Fluid in der weiter stromab liegenden Nut einen höheren statischen Druck 
aufweist; zudem besteht eine geringere Abhängigkeit der Rezirkulation von der Relativpo-
sition der Rotorschaufel. 
Seitz (2003, 2004) nutzt diese Plenum-Funktion der Umfangsnut durch direkte Anbindung 
ohne räumliche Trennung (Abbildung 2.14 rechts). Die Axialschlitze sind als sogenann-
te recessed vanes ausgebildet: Neben der typischen Neigung in Umfangsrichtung sind die 
Kavitäten durch speziell profilierte Schaufeln voneinander getrennt. Ziel ist, durch beide 
geometrischen Parameter einen Gegendrall einzustellen, ohne Strömungsablösungen im 
casing treatment zu riskieren. Die Porosität der Entwürfe liegt bei 62,5%. 
Eine optimierte Formgebung und Lage der Gehäusestrukturierung erlaubt bei starker An-
drosselung eine Verlagerung des Spaltwirbels in die Umfangsnut und in Folge eine starke 
Erweiterung des Betriebsbereichs. Messungen an dem hierin behandelten Verdichter sowie 
numerische Simulationen von Zscherp (2008) unterstützen diese Thesen. Diese Gehäuse-
strukturierung wurde zwischenzeitlich in zwei Stufen des Mitteldruckverdichters des mili-
tärischen Turboprop-Triebwerks TP400-D6 eingesetzt und ersetzt dort die Verstellfunktion 
der Vorleiträder [Engel et al. (2009)].
2.4.4	 Externe	Rezirkulation
Das Wiedereinbringen extern rezirkulierter Teilmassenströme besitzt starke Ähnlichkeit 
mit Versuchen, die stabilitätsbegrenzenden Mechanismen durch kontinuierliche, diskrete 
Einblasung im Bereich der Rotorvorderkante zu beeinflussen. Dies zeigte in der Vergan-
genheit an Prüfständen großes Potential. Verschiedene parametrische Studien zeigen fol-
gende Abhängigkeiten [vgl. Suder et al. (2001)]:
•	 Die Stabilitätserweiterung korreliert mit der massenstromgemittelten Axialgeschwin-
digkeit (von Einblasemassenstrom und Hauptströmung) im Blattspitzenbereich. Hö-
here Einblase-Massenströme sowie höhere Einblase-Geschwindigkeiten sind daher für 
einen Pumpgrenzgewinn vorteilhaft.
•	 Aus Effizienzbetrachtungen muss der einzublasende Massenstrom (~1-4% des Ge-
samtmassenstroms) bei ausreichender Wirkung möglichst gering gewählt werden. Zu 
hohe Ausblasegeschwindigkeiten führen zudem zu hohen Mischungsverlusten.
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•	 Die optimale Anzahl der Düsen liegt zwischen 4 und 12. Bei gegebener Ausblaserate 
und Düsengeometrie ergibt sich die tatsächliche Anzahl durch die Optimierung der 
Austrittsgeschwindigkeit. 
•	 Der Einblasewinkel ist in axialer Richtung orientiert bzw. so, dass die relative Rotoran-
strömung inzidenzfrei erfolgt [vgl. auch Cassina et al. (2007)].
Die Wirkung der Einblasung mit Erweiterungen des Betriebsbereichs um bis zu 30% lässt 
sich somit auf eine Entlastung des Rotors im Blattspitzenbereich zurückführen. Die Entste-
hung von Blockage wird stark gehemmt. Die Frage einer triebwerksnahen Druckluftversor-
gung bleibt allerdings in allen Veröffentlichungen ungelöst. 
Die Entwicklung extern rezirkulierender Strukturen, die eine stromab liegende Ausblasung 
an einen stromauf positionierten Injektor koppeln, ist daher eine logische Konsequenz aus 
den positiven Resultaten der Einblasung. Die verfügbaren Daten gehen hauptsächlich auf 
Hathaway (2002) und Strazisar et al. (2004) zurück (Abbildung 2.15).
Zwischen Entnahmestelle und Ausblasung muss ein entsprechend großer statischer Druck-
gradient herrschen, um eine kontinuierliche Ausblasung gewährleisten zu können. Je 
nach Auslegungsdaten der Verdichterkonfiguration (statischer Druckaufbau) erfolgt die 
Entnahme über der Rotorsehne, stromab des Rotors oder stromab der Stufe. In den beiden 
letztgenannten Fällen besitzt das entnommene Fluid einen entsprechenden Drall, der bei-
spielsweise durch Einbauten im Rezirkulationskanal entnommen werden kann. Eine kon-
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Abbildung	2.15:	Externe	Rezirkulation	nach	Hathaway	(2002)
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vergente Formgebung trägt dazu bei, das Fluid bis zum Injektor zu beschleunigen. Um ein 
starkes Aufheizen des Gehäuses zu vermeiden, müssen Ein- und Ausblasung so positioniert 
werden, dass das rezirkulierte Fluid nicht ein zweites Mal abgesaugt wird.
In mehrstufigen Verdichtern könnte die Entnahme von Druckluft in hinteren Stufen er-
folgen, zum Beispiel auch durch die ohnehin vorhandene Druckluftversorgung (handling 
bleed/customer bleed). Die verfügbaren Druckgradienten sind dadurch höher, allerdings 
steigen auch die Verluste an: Das rezirkulierende Fluid wurde bereits stärker verdichtet, 
tritt aber nicht durch die Turbine, was im thermodynamischen Gesamtprozess energeti-
sche Nachteile mit sich bringt. Betrachtungen der Umsetzung in Zweiwellen-Triebwerken 
finden sich in Leinhos et al. (2002) und Horn et al. (2007). Beide Untersuchungen zeigen, 
dass der Einsatz durchaus realistisch erscheint, insbesondere vor dem Hintergrund einer 
bedarfsgerechten An- und Abschaltung mit Ventilen. Weitere Ausführungsformen extern 
rezirkulierender Strukturen werden in Fite (2006) und Gümmer (2009c) beschrieben.
2.4.5	 Fazit
Entsprechend ihrer hier dargestellten Reihenfolge steigt für die genannten Gehäusestruk-
turierungen das Potential der Stabilitätserweiterung. In gleichem Maße steigen allerdings 
auch die Nachteile an [vgl. Hathaway (2006)]:
•	 Auslegungszeit / Ressourcennutzung
•	 Risiko von Wirkungsgradeinbußen
•	 Fertigungskosten
•	 Bauraum / Gewicht
•	 akustische / mechanische Anregung
Zusätzlich müssen für alle Entwürfe Abschätzungen getroffen werden hinsichtlich:
•	 Fertigbarkeit / Integrierbarkeit
•	 Verhalten im Mehrstufenverband
•	 Notwendigkeit der Stufenabstimmung
•	 Verhalten bei Alterung / Erosion
•	 Lebensdauer
•	 Betriebssicherheit / Versagensrisiko
Gehäusestrukturierungen werden daher für einen Einsatz in Serientriebwerken nur in Be-
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tracht gezogen, wenn ihre positiven Effekte die nachteiligen überkompensieren. Proble-
matisch bleibt, dass manche Vorteile erst auf den zweiten Blick sichtbar werden, also in 
der Gesamtsystembetrachtung durch Wegfall verstellbarer Vorleiträder oder ganzer Stu-
fen. Die Minimierung der nachteiligen Effekte wiederum ist mit einem hohen Aufwand 
verbunden, die strömungsmechanischen Vorgänge in der Rotorpassage und der Struktu-
rierung genauestens zu untersuchen. 
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3	 Versuchsträger	und	Messtechnik
3.1	 Transsonischer	Verdichterprüfstand
Der transsonische Verdichterprüfstand am Fachgebiet Gasturbinen, Luft- und Raumfahrt-
antriebe wurde in Zusammenarbeit mit MTU Aero Engines entwickelt und 1994 in Betrieb 
genommen. Er wurde mit dem Ziel errichtet, aerodynamische und strukturmechanische 
Auslegungskonzepte zu validieren sowie grundlegende Strömungsphänomene zu untersu-
chen. Der einstufige Aufbau mit axialer Zu- und Abströmung erlaubt die isolierte Betrach-
tung von Effekten und erleichtert die Zugänglichkeit für verschiedene Messmethoden. 
Insgesamt wurden bis zur Veröffentlichung dieser Arbeit vier verschiedene Rotoren sowie 
zwei Statoren vermessen. In verschiedenen Projekten wurden zudem zahlreiche Maßnah-
men zur Steigerung der Stabilität und des Wirkungsgrads untersucht.
Der Prüfstand wird im offenen Kreislauf betrieben, der benötigte Luftmassenstrom wird 
aus der Umgebung angesaugt. Die Luft gelangt zunächst in eine Beruhigungskammer, die 
durch Wabengleichrichter und Siebe eine Vergleichmäßigung der Strömung gewährleistet, 
bevor diese in die Testsektion gelangt. Der Austritt aus der Verdichterstufe wurde als Ra-
dialdiffusor konstruiert. Änderungen des Gegendrucks können über eine Ringdrossel am 
Ende des Diffusors eingestellt werden. 
Die Basiskonfiguration der vorliegenden 
Arbeit bildet Rotor-1 in Kombination mit 
Stator-2. Rotor-1 stellt einen eher konven-
tionellen Entwurf dar. Zum Zeitpunkt der 
Auslegung im Jahr 1991 war das Konzept 
eines mechanisch und aerodynamisch 
hochbelasteten Rotors in blisk-Bauweise 
noch sehr neu, weswegen die Schaufel-
profile mit relativ kleinem Streckungs-
verhältnis h/s≈1 radial gefädelt wurden, 
um zusätzliche Belastungen und Schwin-
gungsprobleme zu vermeiden. Um die Vor-
stoßmachzahl zu kontrollieren, sind die 
Profile im Blattspitzenbereich annähernd 
Drehzahl 20.000	U/min
Blattspitzengeschwindigkeit 398	m/s
Totaldruckverhältnis 1,5
Massenstrom 16,0	kg/s
Anström-Machzahl	(G/N) 1,35	/	0,7
Gehäusedurchmesser 0,38	m
Teilungsverhältnis	t/s (G/N) 0,83		/	0,53
Streckungsverhältnis h/s 1,06
relative	Spalthöhe	τ/s 1,65	%
Sehnenlänge	an	der	Blattspitze 94	mm
Tabelle	3.1:	Auslegungsparameter	Rotor-1	und	Rotor-4;	
Abkürzungen:	G	:	Gehäuse;	N:	Nabe
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gerade ausgeführt. Sie besitzen dort eine geometrische Umlenkung von unter 3°. Der Ro-
tor wurde aus der Titanlegierung Ti 6-4 gefertigt. Die geometrischen Randbedingungen, 
wie beispielsweise das Nabenverhältnis, wurden so festgelegt, dass eine Vergleichbarkeit 
mit einer typischen ersten Stufe eines Hochdruckverdichters für Triebwerksanwendungen 
hergestellt wird. Tabelle 3.1 gibt einen Überblick über die Parameter. Der vollständige 
Auslegungsprozess wird in Schulze (1996) beschrieben.
Die Entwicklung von Stator-2 entspricht 
dem aktuellen Stand der Auslegungswerk-
zeuge. Die insgesamt 29 Profile weisen 
eine stark dreidimensionale Formgebung 
auf. Die Schaufeln sind in die Naben- und 
Deckbandringe gesteckt, so dass keine 
Verrundungen oder Spalte im Übergangs-
bereich existiert.
An den Endwänden steigen die Verluste 
der Statorströmung durch die gegensei-
tige Beeinflussung und Aufdickung der 
Saugseiten- und Endwandgrenzschichten 
stark an. Es kommt zu Eckenablösungen 
(corner stall) im Stator, wodurch der Rotor 
lokal stärker angedrosselt wird. Im stabili-
tätskritischen gehäusenahen Bereich kann 
dies zum vorzeitigen Einsetzen von rota-
ting stall im Rotor beitragen.
Die Schaufelprofile wurden daher mit ei-
ner Vorwärtspfeilung (forward sweep) und 
Neigung  (bow / compound lean) an den 
Endwänden versehen. Durch diese Maß-
nahmen werden die kritischen Bereiche 
entlastet [Denton und Xu (1999), Domercq 
(2006)]. Mit Stator-2 wird im Vergleich 
zu dem zweidimensional profilierten Sta-
tor-1 ein um 0,6% verbesserter Stufen-
Wirkungsgrad im Auslegungspunkt sowie 
Abbildung	3.1:	Schnittansicht	des	transsonischen	Ver-
dichterprüfstands	der	TU	Darmstadt	in	der	Konfiguration	
Rotor-1	/	Stator-2
Abbildung	3.2:	Rotor-1	und	Stator-2
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ein um 0,5% vergrößerter Pumpgrenzabstand erreicht. Abbildung 3.1 zeigt eine Schnittan-
sicht des Verdichterkerns, in Abbildung 3.2 sind Rotor-1 und Stator-2 dargestellt.
3.2	 Bestimmung	der	Leistungsdaten
3.2.1	 Kennfeldmessung
Zur Leistungsbeurteilung einer Verdichterstufe werden in erster Linie Kennfeldmessungen 
herangezogen, die das Totaldruckverhältnis sowie den isentropen Wirkungsgrad über dem 
bezogenen Massenstrom darstellen. Die Berechnung der charakteristischen Größen erfolgt 
durch Kenntnis der Eintritts- und Austrittswerte sowie der zugeführten Leistung. Die Ver-
gleichbarkeit der Testdaten aus unterschiedlichen Messungen wird durch die Machsche 
Ähnlichkeit hergestellt [vgl. Hennecke (2000)]. Im Betrieb wird zunächst die Drehzahl ent-
sprechend Gleichung 3.1 angepasst. Dabei werden die zum Messzeitpunkt vorliegenden 
Feuchtewerte der Luft über eine Korrektur der spezifischen Gaskonstante R berücksichtigt. 
Entsprechend ändern sich auch die spezifische Wärmekapazität cp sowie der Isentropen-
exponent k. 
Die Eintrittsbedingungen werden durch redundante Sonden am Ende der Beruhigungs-
kammer erfasst. Die Totalgrößen der Strömung werden anschließend über empirische Kor-
relationen angepasst, um die viskosen Effekte bis zum Stufeneintritt zu berücksichtigen. In 
der Zulaufstrecke selbst ist die Strömung homogen, die Turbulenzgrade liegen im Bereich 
von ±1%. Eine Erläuterung der Inbetriebnahmemessungen findet sich in Schulze (1996). 
Die Massenstromberechnung erfolgt über die Messung des statischen Wanddrucks in der 
Zuleitung bei bekannten Totalgrößen. Eine Rückführung des bezogenen Massenstroms auf 
SI-Einheiten erfolgt über die Umrechnung auf ISA-Bedingungen [Cumpsty (1989)]:
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Am Stufenaustritt wird die inhomogene Abströmung mit Hilfe von Totaldruck- und To-
taltemperaturkämmen auf den Stützrippen hinter dem Stator vermessen (vgl. Abbildung 
3.1). Ein Messkamm trägt elf radiale Messstellen mit kiel-heads, die einen vergrößerten 
Unabhängigkeitsbereich des Anströmwinkels gewährleisten. Sie wurden nach den Ge-
staltungsrichtlinien in AGARD (1990) entworfen. Durch Verdrehen des Stators mit einem 
Schrittmotor werden 20 relative Umfangspositionen zwischen einer Statorpassage und 
den Messkämmen eingestellt. Insgesamt ergibt sich daher ein Messgitter von jeweils 11·20 
= 220 Messstellen für Tti,2 und pti,2. Ergänzt werden die Werte durch statische Druckmes-
sungen an Gehäuse und Nabe in der selben axialen Ebene.
Eine vor den Untersuchungen durchgeführte Neuinstrumentierung des Prüfstands führte 
zu einigen Änderungen im Auswerteverfahren der Kennfeldmessungen. Die hier gezeigten 
Daten sind daher nicht vollständig mit bisherigen Veröffentlichungen vergleichbar.
Den größten Einfluss hat dabei die räumliche Auflösung der Temperaturmessungen, die 
durch den Einsatz von Scannern deutlich gesteigert werden konnte. Zur Berechnung der 
skalaren Totaltemperaturerhöhung wird ein Massenstrom-Mittelungsverfahren eingesetzt:
Die Berechnung über dieses Verfahren ist auch physikalisch sinnvoll, da es sich letztendlich 
um eine Betrachtung von Totalenthalpie-Strömen handelt [Cumpsty (2006)].
Für die Berechnung des gemittelten Totaldruckverhältnisses führt die Anwendung einer 
massenstromgewichteten Methode allerdings zu keinen physikalisch sinnvollen Annah-
men, auch wenn dies in der Praxis noch häufig angewandt wird. Die Auswertung in der 
vorliegenden Arbeit folgt daher einer in Pianko und Wazelt (1982, S. 67) beschriebenen 
Vorgehensweise (work-average). 
Dieses Verfahren beruht auf der Annahme, dass die Mittelwerte aus Temperatur und Druck 
am Austritt den korrekten Leistungsumsatz bei homogener Zuströmung wiedergeben (die 
zugeführte Leistung wird somit zur Erhaltungsgröße). Es ist daher insbesondere für die 
Beurteilung von Turbinen- und Verdichterströmungen geeignet. Unter der Voraussetzung 
isentroper Zustandsänderungen ergibt sich als Mittelungsvorschrift für den Totaldruck:
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Zur Berechnung des isentropen Wirkungsgrads wird die zugeführte Leistung durch eine 
Drehmomenten-Messwelle (DMM) zwischen Getriebe und Rotor bestimmt. Temperaturbe-
dingte Veränderungen der Wellensteifigkeit werden über eine Kalibrierkurve und entspre-
chende Sensorik korrigiert.
Die maximalen, absoluten Fehler der Leistungsdaten bei Nenndrehzahl sind in Tabelle 3.2 
dargestellt.
3.2.2	 Sondenmessungen
Sondenmessungen haben zum Ziel, das Betriebsverhalten von Rotor und Stator und die 
damit verbundenen Komponenten-Leistungsdaten sowie deren radiale Profile getrennt 
voneinander betrachten zu können. Die dafür entwickelte Sonde wurde so konstruiert, 
dass mit möglichst geringer Rückwirkung auf die Verdichterströmung die Größen Total-
druck, Totaltemperatur sowie Gierwinkel bestimmt werden können (vgl. Abbildung 3.3). 
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bez.	Massenstrom ±0,11%
Totaldruckverhältnis ±0,57%
isentroper	Wirkungsgrad ±1,52%
Tabelle	3.2:	Absolute	Messfehler	der	Leistungsdaten	im	
Auslegungspunkt
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Durch die axial versetzte Anordnung zwischen Gierwinkel-Bohrungen und Messstelle ist 
zwar ein höherer Aufwand im Messablauf notwendig, da die Sonde nachgeführt werden 
muss. Allerdings konnte dadurch der Schaftdurchmesser erheblich reduziert werden. 
Der Sondenkopf ist zylindrisch ausgeführt, um Torsionsbelastungen durch den hohen dy-
namischen Druckanteil beim Verdrehen der Sonde zu vermeiden. Seitliche bleed holes, 
also Bohrungen, die einen Austausch des aufgestauten Fluids ermöglichen, verbessern die 
Ansprechzeit der Sonde für Temperaturmessungen. Alle geometrischen Abmessungen wie 
Rohrdurchmesser etc. orientieren sich an der Standardinstrumentierung zur Kennfeldmes-
sung.
Die Sonde wurde an dem fachgebietseigenen Freistrahl-Windkanal im Machzahl-Bereich 
Ma=0,30 bis Ma=0,80 kalibriert. Für das Thermoelement vom Typ K in der Sonde lagen 
zudem statische Kalibrationswerte aus einem Präzisions-Temperaturbad vor. Die Daten 
erlauben die Bestimmung der machzahlabhängigen Korrekturwerte für Totaldruck und 
Totaltemperatur. Der Gierwinkel wird solange nachgeregelt, bis der Druckunterschied der 
beiden Gierwinkelbohrungen den Wert Null anstrebt. Die Winkelbestimmung erfolgt dann 
durch Auslesen des Stellmotor-Inkrementalgebers.
Am Prüfstand wird die Sonde unter einem stromab geneigten Winkel von 5° gegenüber der 
radialen Achse in der Ebene zwischen Rotor und Stator eingebracht (vgl. Abbildung 3.1). 
Diese Maßnahme ist notwendig, um einen 
ausreichenden Abstand zur Rotorhinterkan-
te nahe der Nabe einzuhalten. An jedem 
Betriebspunkt wurden in Umfangsrichtung 
vier Relativpositionen zwischen Sonde und 
Statorvorderkante vermessen.
 
Die Datenauswertung nutzt zunächst die-
selben Verfahren wie im Abschnitt 3.2.1 
„Kennfeldmessungen“ beschrieben. Zusätz-
lich wurde der spezifische Leistungsumsatz 
unter der Voraussetzung einer axialen Zu-
strömung über die Eulersche Turbinenglei-
chung berechnet (Gleichung 3.6).
Thermoelement Typ K
Druckmessbohrung
Gierwinkel-
bohrungen
bleed holes
8mm
3mm
Abbildung	3.3:	Sondengeometrie∆h c rt u= ⋅ ⋅
2
( )ω (3.6)
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Die vier Umfangs-Messpunkte auf gleicher radialer Position wurden massenstromgewich-
tet gemittelt. Die ebenfalls dargestellte Entropieerhöhung berechnet sich aus der integrier-
ten Form der Gibbsschen Relation (Gleichung 3.7):
Die Fehler der Sondenmessungen sind in Tabelle 3.3 zusammengefasst.
3.3	 Hochauflösende	Messverfahren
Die Verwendung hochauflösender Messverfahren verfolgt zwei Ziele:
• Erfassung der Strömungsphänomene, die zu rotating stall führen
• Beurteilung der Interaktionen von Gehäusestrukturierung und Verdichterströmung
Wie in Kapitel 2 gezeigt, beinhalten beide Zielsetzungen die Untersuchung stark insta-
tionärer Strömungsphänomene vorrangig an der Blattspitze, die mit konventioneller In-
strumentierung nicht erfasst werden können. Der Entscheidungsprozess zugunsten der 
eingesetzten Verfahren soll im weiteren Verlauf kurz erläutert werden.
3.3.1	 Piezoresistive	Druckaufnehmer
Bergner (2006) nutzte eine axiale Anordnung von 14 piezoresistiven Drucksensoren über 
der Rotorblattspitze zur Untersuchung der Spaltwirbeltrajektorie und deren Fluktuationen 
anhand der statischen Wanddruckverteilungen. Die Ergebnisse zeigen, das die instationä-
ren Effekte, hervorgerufen durch die Stoßfront sowie die Spaltwirbel-Stoß-Interaktion, 
sehr gut erfasst werden können. Die Messmethode bietet zudem die Möglichkeit, transi-
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Totaldruckverhältnis ±1,0%
Totaltemperaturverhältnis ±1,5%
Tabelle	3.3:	Messfehler	der	Sondenmessungen	im	
Auslegungspunkt
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ente Messungen durchzuführen. Ausgehend von einem stabilen Betriebspunkt wird die 
Drossel kontinuierlich geschlossen, bis rotating stall eintritt. Die Drucksensoren werden 
während des gesamten Vorgangs abgetastet.
Die Instrumentierung überdeckte ca. 65% der axialen Sehnenlänge des Rotors. Der aktuel-
le Stand der Forschung legt allerdings nahe, auch die Strömungseffekte an der Hinterkante 
[backflow, Vo (2008)] sowie double-leakage [Khalid (2000)] zu berücksichtigen. Diesen 
Phänomenen wird ein entscheidender Einfluss auf den Zusammenbruch des stabilen Be-
triebs eingeräumt.
In der Konsequenz der Überlegungen wurde die Sensoranordnung zur Erfassung des sta-
tischen Wanddrucks über die Hinterkante hinaus erweitert. Die Differenzdrucksensoren 
vom Typ XCS-062-0.35bar-D der Firma Kulite sind durch erodierte Bohrungen wandbün-
dig in das Gehäuse integriert.
Zusätzlich wurden zwei Statorschaufeln in Zusammenarbeit mit MTU Aero Engines 
an insgesamt neun radialen Positionen mit piezoresistiven Drucksensoren (Kulite XCE-
062-1.7bar-A) ausgestattet. Sie erlauben die Aufnahme der Totaldrücke am Rotoraustritt. 
Die Ausrichtung der Druckaufnehmer erfolgte in Richtung des lokalen Schaufelmetallwin-
kels. Die Sensoren sind in kiel-heads eingebettet, wodurch sich im Anströmwinkelbereich 
von ±10° eine Abweichung des Totaldruckwertes von unter 1% ergibt.
Die Sensoren wurden im jeweiligen Betriebsbereich in Schritten zu 100 Pa statisch kali-
briert. Für alle Druckaufnehmer ergab sich ein linearer Zusammenhang zwischen Druck 
und Ausgangsspannung. 
Zur Datenerfassung im Messbetrieb müssen die analogen Sensorsignale mit einer Wandler-
karte digitalisiert werden. Die Eigenfrequenz der Sensoren beträgt 150kHz für die Wand-
drucksensoren bzw. 240kHz für die Sensoren der Statorvorderkanten-Instrumentierung. 
Zur Vermeidung von aliasing-Effekten unter Berücksichtigung des Nyquist-Shannon-Ab-
tasttheorems wurde die Abtastrate daher auf 500kHz erhöht, so dass auf analoge Vorfilter 
verzichtet werden konnte. Insgesamt standen 32 Kanäle auf vier synchronisierten Analog-
Digital-Wandlerkarten des Typs Spectrum MX.4730 zur Verfügung. 
Abbildung 3.4 zeigt das Messraster. Die Auswertung mit Umfangsnuten erfolgte im Be-
reich der Gehäusestrukturierung nur für die Sensoren in den Stegen zwischen den Nuten, 
so dass eine direkte Vergleichbarkeit mit den identischen Positionen im glatten Gehäuse 
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besteht. In den Nuten wurden die Signale nicht ausgewertet, daher fallen die blau mar-
kierten Positionen mit Umfangsnuten weg, die rot markierte Messposition kommt hinzu. 
Die Rohdaten wiesen in Abhängigkeit der Sensorposition eine nicht zu vernachlässigende 
Schwingung in der Eigenfrequenz auf, die an der Gehäusewand durch die Auswirkungen 
des Verdichtungsstoßsystems und in der Abströmung durch die Nachlaufdellen des Rotors 
angeregt wurde. Zur besseren Visualisierung der Daten wurde bei der Auswertung eine 
vorwärts- und rückwärtsgerichtete FIR-Filterung als Tiefpass mit einer Grenzfrequenz von 
120kHz durchgeführt. Diese Art von Tiefpassfilter besitzt eine hohe Phasenneutralität. Die 
arithmetischen Mittelwerte des Ursprungssignals und der gefilterten Werte wurden ange-
passt, um die Vergleichbarkeit der Sensoren untereinander zu erhalten.
Für die stationären Betriebspunkte wurde eine Zerlegung der ortsfesten Druckwerte über 
1400  Umdrehungen in Mittelwerte sowie Schwankungsgrößen vorgenommen. Das Ziel 
ist, neben den gemittelten lokalen Drücken eine Information über die Instationarität der 
Strömung zu erhalten [vgl. Camp und Shin (1995)]. Die Basis der Auswertung bildete eine 
Ensemble-Mittelung: 
Die Zuordnung der Messgitterpunkte mit gleicher Relativposition erfolgte über ein Schau-
fel-Triggersignal. Insgesamt wurden somit Messwerte in über 22.400 Schaufelpassagen 
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zur Mittelung herangezogen. Die Darstellung erfolgt als dimensionsloser Druckbeiwert:
Ein Maß zur Beurteilung der lokalen Druckschwankungen ist durch die Berechnungsvor-
schrift der Standardabweichung gegeben. Da die Sensoren durch ihre Positionierung sehr 
unterschiedliche Signalgänge aufweisen, werden die Streuungswerte auf die jeweiligen 
Mittelwerte bezogen [Gleichung (3.10)]:
Die oben genannten Berechnungen lassen sich für transiente Messungen nicht durchfüh-
ren, daher werden die Druckwerte auf den Stufen-Eintrittsdruck zu Beginn der Messungen 
bezogen. Die Messdatenerfassung erfolgte für alle Konfigurationen bei zwei unterschiedli-
chen, jeweils konstanten Drosselgeschwindigkeiten. 
Über die Regelung des Verstellantriebs wurde jeweils ein Datensatz mit einfacher und 
mit doppelter Geschwindigkeit aufgenommen, wodurch der Zusammenbruch des stabilen 
Betriebs bei verschiedenen Druckgradienten erzwungen wurde. Die Testreihen hatten zum 
Ziel, den Zusammenbruch des stabilen Betriebs mit verschiedenen Randbedingungen zu 
untersuchen. Da das Auftreten von spikes in den Rohdaten durch die Blattfolgefrequenz 
verdeckt wird, wurden die transienten Werte mit einem FIR-Filter mit einer Grenzfrequenz 
von 2300Hz analysiert [vgl. auch Bergner (2006) sowie Camp und Day (1998)] .
3.3.2	 Particle	Image	Velocimetry
Laseroptische Messverfahren bieten als quasi-nichtintrusive Methoden die Möglichkeit ei-
ner hochaufgelösten planaren Strömungsfeldvermessung im rotierenden Schaufelkanal. In 
nicht veröffentlichten Vorstudien konnten dabei in Zusammenarbeit mit dem Deutschen 
Zentrum für Luft- und Raumfahrt in Köln drei Systeme am Transsonischen Verdichterprüf-
stand getestet werden. Die Particle Image Velocimetry (PIV) bewies gegenüber dem Laser-
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2-Fokus-Verfahren sowie der Doppler-Global-Methode einige Vorteile, die anschließend 
erstmals für Messungen mit einer nicht-achsensymmetrischen Gehäusestrukturierung ge-
nutzt werden konnten [Voges et al. (2008a), (2008b), (2010)]. Die sehr guten Ergebnisse 
zeigten, dass hochaufgelöste Strömungsfeldvermessungen trotz der starken CT-Interaktion 
möglich sind. Dies gab den Ausschlag zur Modifikation der Gehäusestrukturierung mit 
Umfangsnuten. Gleichzeitig sollte das System um eine Stereo-Kamera erweitert werden, 
um dreidimensionale Geschwindigkeitsvektoren bestimmen zu können.
Messsystem
Als Messebene wurden 92,5% relativer Schaufelhöhe an der Vorderkante festgelegt, für 
das glatte Gehäuse wurde 95% Schaufelhöhe gewählt. Die Positionierung erfolgte unter 
Berücksichtigung des Lichtschnitt-Divergenzwinkels, des Rotor-Staffelungswinkels sowie 
der Zugänglichkeit zum Gehäuse unter Berücksichtigung der Umfangsnuten. Ziel dieser 
Positionierung war die Erfassung der Effekte, die durch die Spaltströmung hervorgerufen 
werden. In einer weiteren Messreihe wurden Messungen im Spalt durchgeführt. Ein sch-
maler Lichtschnitt wurde hierfür stromab des Stators eingebracht und in Gegenstromrich-
tung am Gehäuse entlanggeführt.
Das Lasersystem verwendete zwei Kavitäten, die mit 15Hz arbeiteten. Beide Pulse hat-
ten eine Einzelleistung von jeweils 120mJ und folgten einander in einem Abstand von 
1,5µs. Die Strahlen wurden über einen beweglichen Arm in die Sonde eingekoppelt. Über 
Zylinderlinsen wurde der Lichtschnitt aufgespannt und am Ende der radialen Sonde um 
90° umgelenkt. Ein vom Gehäuseinneren bis an den Sondenaustritt reichender Schlitz 
ermöglichte den Austritt in die Schaufelpassage. Ein identischer Aufbau ist in Voges et al. 
(2008a), (2008b) beschrieben.
Um einen optischen Zugang zur Rotorpassage zu erlangen, wurde eine Tasche in den Ge-
häusering bis auf den Außenradius der Umfangsnuten (202 mm) erodiert. Stromauf des 
Rotors über die Vorderkante bis zu den Nuten verlief die Tasche bis zum nominalen Ge-
häuseradius von 190mm, um Untersuchungen der Rotoranströmung zu ermöglichen. Die 
enstehende Öffnung wurde durch zwei plankonvexe, beidseitig polierte Quarzglasfenster 
gefüllt, die die jeweiligen Innenradien exakt aufnahmen und anschließend per Diffusions-
schweißen zusammengefügt wurden.
Die Bilderfassung bestand aus einer Kamera mit senkrechter optischer Achse zum Licht-
schnitt sowie einer um 30° in Umfangsrichtung geneigten Kamera auf gleicher Axialpo-
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sition. Die Anpassung des Schärfebereichs von Kamera 2 entsprechend des Blickwinkels 
erfolgte durch einen Scheimpflug-Adapter. Die CCD-Chips der Kameras wurden mit einer 
Auflösung von 1600 mal 630 Pixeln genutzt, was einem Abbildungsmaßstab von 19,6 
Pixeln pro Millimeter entspricht. Der Aufbau wurde mit einem 2,5 mal 2,5mm großen 
Punktmuster kalibriert. Dies erlaubt die Umrechnung der verschiedenen perspektivischen 
Aufnahmen in dasselbe Koordinatensystem [Willert (2006)].
Die Öltröpfchen wurden am Eintritt der Versuchsanlage zugeführt, um eine möglichst 
homogene Verteilung zu erreichen. Der Nebelgenerator erzeugt durch Verdampfen und 
anschließendes Kondensieren Öltröpfchen im Bereich von 0,2 bis 0,3µm. Die Vorstudien 
hatten gezeigt, dass die Trägheit der Partikel ausreichend gering ist, um die Stoßfront 
zu erfassen, so dass keine unerwünschte Tiefpassfilterung des Signals zu erwarten war 
[Schröder und Willert (2006)].
Datenaufnahme	und	Postprocessing
Aufgrund der geometrischen Abmessungen 
von Rotorbeschaufelung und Lichtschnitt 
musste eine Passage in acht Phasenwin-
kel unterteilt werden, um das vollständige 
Strömungsfeld rekonstruieren zu können 
(Abbildung 3.5). Zur Aufnahme phasen-
konstanter Daten wurden die Laserkavitä-
ten sowie die Kamera mit einem Schaufelt-
rigger-Signal des Prüfstands synchronisiert.
Zu jedem Phasenwinkel wurden über 300 
Doppelbilder erfasst. Die Auswertung er-
folgte mit einem Kreuzkorrelations-Algo-
rithmus mit automatischer Gitterverfeine-
rung. Die gemessenen Geschwindigkeiten 
wurden anschließend mit den entsprechen-
den Betriebsdaten der Anlage zum Mess-
zeitpunkt in Machzahlen umgerechnet, wo-
bei ein Ansatz von Wood et al. (1990) zur 
Berechnung der statischen Temperaturen 
verwendet wurde.
Abbildung	3.5:	Passagenrekonstruktion	aus	acht	unter-
schiedlichen	Phasenwinkeln
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Der maximale Messfehler des PIV-Systems und des Auswertealgorithmus wurde durch 
die Vorgehensweise in Westerweel (2000) abgeschätzt und ergibt 0,1 Pixel. Bezogen auf 
den gemittelten Versatz der Partikel von 13 Pixeln ergibt sich daher ein Messfehler von 
etwa 1%, was ca. 4m/s Absolutgeschwindigkeit entspricht. Hinzu kommen Unsicherheiten 
durch Linseneffekte des Glases, geringfügige Drehzahlschwankungen, die einen Fehler des 
Phasenwinkels verursachen, sowie Maschinenvibrationen. Werden diese Aspekte berück-
sichtigt, liegt der maximale Fehler bei 4%.
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4	 Analyse	der	Ergebnisse
Bereits die numerischen Simulationen von Hoeger et al. (1999) sowie die experimentel-
len Ergebnisse von Bergner (2006) geben deutliche Hinweise darauf, dass Rotor-1 als tip-
kritisch bezeichnet werden kann. Die Untersuchungen wurden in der vorliegenden Arbeit 
durch hochauflösende Lasermessungen vertieft, um ein erweitertes Verständnis der Phä-
nomene zu erhalten. Die Anwendung einer Gehäusestrukturierung zur Stabilitätserweite-
rung kann somit als erfolgsversprechend eingestuft werden. Dieses Kapitel soll Aufschluss 
über Veränderungen im Betriebsverhalten mit Umfangsnuten als Gehäusestrukturierung 
geben. Nach der Definition der verwendeten CT-Geometrie werden zunächst die Leistungs-
daten und Austrittsprofile mit und ohne Gehäusestrukturierung verglichen. Mit Hilfe der 
hochauflösenden Messverfahren wird anschließend das Strömungsfeld im Blattspitzenbe-
reich diskutiert. Der Schwerpunkt liegt dabei auf der Blockage sowie der Interaktion der 
Spaltströmung mit der eintretenden Strömung, um einen Anhaltspunkt für die Verluste 
und Stabilitätskriterien der jeweiligen Konfiguration zu erhalten.
4.1	 Geometrische	Parameter	der	Gehäusestrukturierung
Die Gehäusestrukturierung besteht aus 
insgesamt sechs Umfangsnuten mit einem 
Höhen-zu-Breiten Verhältnis von drei. Sie 
überdeckt 82,4% der Sehnenlänge. Abbil-
dung 4.1 beinhaltet die geometrischen Pa-
rameter sowie die Positionierung über dem 
Rotor. 
Das casing treatment wurde in Vorversu-
chen aus insgesamt sechs unterschiedli-
chen Konfigurationen ausgewählt, da es 
den deutlichsten Zugewinn an Pumpgrenz-
abstand bereitstellte [vgl. Kapitel 4.4, so-
wie Müller et al. (2007)]. Es ist deshalb 
davon auszugehen, dass stärkere Interak- Abbildung	4.1:	Geometriedaten	der	Umfangsnuten	
CG6d
d=12 mm
Formfaktor d/a = 3:1
15,25% axialer
Rotorsehne
a=4 mm
b=2 mm
(9,7% ax. Sehne)
(29% ax. Sehne)
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tionen mit der Hauptströmung auftreten, sodass die Phänomene messtechnisch besser er-
fassbar sind.
4.2	 Leistungsdaten	der	Stufe
Kennfeldmessungen wurden auf 100%, 80% sowie 65% Nenndrehzahl durchgeführt. Die 
niedrigste vermessene Teillastdrehzahl repräsentiert dabei einen vollständig subsonischen 
Betriebszustand. Die Darstellung in Abbildung 4.2 zeigt zudem die Stabilitätsgrenzen der 
jeweiligen Konfigurationen sowie die Verbindungslinie der Betriebspunkte mit maximalem 
Wirkungsgrad [peak efficiency (PE)].
Mit Umfangsnuten zeigt sich eine Vergrößerung des stabilen Arbeitsbereichs entlang aller 
drei Charakteristiken. Die Veränderungen werden im folgenden einzeln analysiert:
• 100%N: Der Pumpgrenzabstand steigt um 7,2% auf 25,5% an. Die Kennfeldbreite, 
also die Massenstromdifferenz zwischen der Stopf- und der Stabilitätsgrenze, vergrö-
ßert sich sogar um 48,9%. Gleichzeitig verschlechtert sich der isentrope Wirkungsgrad 
im Auslegungspunkt um ∆ηis= -0,5%. Auffällig ist die zunächst steigende Totaldruck-
linie mit zunehmender Androsselung. Die Zugewinne bewegen sich jedoch in einem 
Bereich unter 1%. Im weiteren Verlauf bricht der Totaldruck jedoch ein, die Kurve 
geht in eine positive Steigung über und sinkt auf ein deutlich geringeres Niveau.
• 80%N: Für diese Drehzahllinie fällt der Stabilitätszugewinn zunächst am geringsten 
aus: er steigt um lediglich 2,3% auf 28,1%. Die Werte zeigen jedoch auch, dass be-
reits die Konfiguration mit glattem Gehäuse eine sehr breite Kennfeldlinie mit gro-
ßem Pumpgrenzabstand besitzt. Das Wirkungsgraddefizit fällt ebenso geringer aus, 
die Differenz am Betriebspunkt PE beträgt -0,3%. Der Übergang der Charakteristik in 
eine stärker positive Steigung bei zunehmender Androsselung kann schon mit glattem 
Gehäuse erahnt werden und setzt sich mit zunehmender Kennfeldbreite mit Umfangs-
nuten (+14,7%) fort. 
• 65%N: Im subsonischen Betrieb kann mit einer Steigerung um+10% auf 33,7% der 
größte Zuwachs an Stabilität verzeichnet werden. Der maximale Wirkungsgrad sinkt 
mit Anwendung der Umfangsnuten um -0,5%. Die Kennfeldbreite wächst um 50,8% 
an, wobei die Kennlinie nahe der Betriebsgrenze deutlich positive Steigungen zeigt.
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Sowohl das Stabilitätsverhalten als auch die Wirkungsgraddeltas fügen sich nahtlos in 
die Literaturdaten anderer transsonischer Prüfstände ein [Rabe und Hah (2002), Wilke 
und Kau (2002), Haixin et al. (2005)]. Auffällig an der vorliegenden Untersuchung ist, 
dass der insgesamt erreichte Pumpgrenzabstand für die Konfiguration mit Umfangsnuten 
mit sinkender Drehzahl deutlich zunimmt. Das glatte Gehäuse zeigt diese Tendenz nicht.
4.3	 Detailvermessung	bei	Nenndrehzahl
Die Strömungsfelder der beiden Konfigurationen wurden bei Nenndrehzahl (100% N) an 
zwei charakteristischen Kennfeldpunkten verglichen: 
• Betriebspunkt maximalen Wirkungsgrads (peak efficiency (PE), ṁ=16,3kg/s)
• Stabilitätsgrenze mit glattem Gehäuse (near stall smooth casing (NSSC), ṁ=13,9kg/s)
Für die beiden Kennfeldpunkte stehen Sondenmessungen, Particle Image Velocimetry so-
wie instationäre Wanddruckdaten zur Verfügung. Als zusätzlicher Messpunkt wurde die 
Stabilitätsgrenze mit Umfangsnuten vermessen, allerdings wurde aus Sicherheitsgründen 
auf zeitintensive Sondenmessungen weitab des Auslegungspunktes verzichtet, da keine 
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kontinuierliche Schaufelschwingungsanalyse verfügbar war. Die Ergebnisse werden be-
triebspunktabhängig präsentiert, ein anschließender Diskussionsteil erfasst die Entwick-
lungen und Zusammenhänge bei zunehmender Androsselung.
 
4.3.1	 Betriebspunkt	besten	Wirkungsgrads	(ṁ=16,3kg/s)
Die Messungen am Auslegungspunkt (siehe Abbildung 4.3) zeigen, dass im Bereich zwi-
schen 75% und ca. 87,5% Kanalhöhe der axiale Massendurchsatz leicht ansteigt, wodurch 
die Beschaufelung entlastet wird und die Umlenkung sinkt.
Ab 87,5% Schaufelhöhe bis zur Blattspitze liegen die Umfangsmachzahlen der Abströ-
mung mit Gehäusestrukturierung über denen des glatten Gehäuses. Die Axialmachzahlen 
sind nahezu vergleichbar. Gleichzeitig wachsen aber auch die Entropiewerte mit Gehäu-
sestrukturierung stärker, so dass die theoretisch erreichbaren Totaldrücke nicht umgesetzt 
werden können und auf gleichem Niveau bleiben.
Diese Effekte führen letztendlich zu der Abwertung des Wirkungsgrads um -0,5% bereits 
hinter der Rotorbeschaufelung, so dass die Effizienzeinbußen ausschließlich auf die In-
teraktion der Gehäusestrukturierung mit der Hauptströmung zurückzuführen sind. Wie 
erwartet spielen an diesem Betriebspunkt zusätzlich induzierte Effekte in der Statorströ-
mung keine Rolle für die Leistungsdaten der Stufe.
Als Ergebnis der hochauflösenden PIV-Messungen unterhalb der Blattspitze sind in Ab-
bildung 4.4 zunächst die Relativ-Machzahlverteilungen beider Konfigurationen im Aus-
legungspunkt gegenübergestellt. Sie zeigen als Gemeinsamkeit eine leicht abgelöste, ge-
krümmte Stoßfront, die ca. 5% Sehnenlänge stromauf der Vorderkante liegt, was auf die 
relativ dicken Profile mit halbrunden Vorderkanten zurückzuführen ist [vgl. Bölcs (2005)]. 
Die Vorstoßmachzahl beträgt rund 1,35, nur an der Saugseite treten vor dem Stoß lokale 
Spitzen auf, die geringfügig über Ma1=1,5 liegen können. Beide Konfigurationen erfahren 
die gleiche Inzidenz.
Für Umfangsnuten konnten durch die Stereo-PIV-Anordnung zusätzlich die Radialkompo-
nenten in der Passage gewonnen werden (Abbildung 4.5, links). Durch diese Information 
kann die Spaltwirbeltrajektorie im hinteren Teil der Beschaufelung bestimmt werden. Im 
Vergleich mit Abbildung 4.4 zeigt sich, dass trotz der hohen radialen Machzahl durch die 
Drehbewegung des Spaltwirbels eine hohe Relativgeschwindigkeit der Strömung in der 
Passage erhalten bleibt. Der Blattspitzenbereich weist daher keine großen Blockagegebiete 
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auf. Unterstützt wird diese Annahme durch Messungen im Spalt unter den Umfangsnute. 
Eine Auswertung der Axialgeschwindigkeiten ergibt die Lage der Interaktionslinie zwi-
schen Spalt- und Hauptströmung  (Abbildung 4.5 rechts),  so dass entlang dieser Linie die 
Axialgeschwindigkeit auf Null sinkt. Sie entspricht dem zero-axial shear stress-Kriterium 
nach Bennington et al. (2010) und liefert daher wichtige Hinweise zur Stabilitätsreserve. 
Mit zunehmender Androsselung verschiebt sich die Linie stromauf. Die Stabilitätsgrenze 
gilt als erreicht, wenn sie in der Eintrittsebene des Rotors liegt.
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Die Daten im Auslegungspunkt sollen als Referenz für Betrachtungen von stärker ange-
drosselten Betriebspunkten dienen.
Maax[]
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Spaltströmung/
Hauptströmung
negative Axial-
geschwindigkeit
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Stoßfront
Spaltwirbel-
Trajektorie
0
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Abbildung	4.4:	Relativmachzahlverteilung	für	das	glatte	Gehäuse	(links)	und	Umfangsnuten	(rechts)	am	Betriebs-
punkt	peak efficiency	(ṁ=16,3kg/s),	aus	PIV-Messungen
Abbildung	4.5:	links:	radiale	Geschwindigkeitskomponenten	auf	92,5%	Kanalhöhe;	rechts:	axiale	Geschwindigkeits-
komponente	im	Spalt.	Betriebspunkt	peak efficiency (ṁ=16,3kg/s);	aus	PIV-Messungen
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4.3.2	 Stabilitätsgrenze	mit	glattem	Gehäuse	(ṁ=13,9kg/s)
Die Sondenmessungen zeigen, dass im Bereich zwischen 70 und 90% Kanalhöhe ein deut-
lich höheres Totaldruckverhältnis erreicht wird, obwohl die Axialmachzahlen mit Gehäu-
sestrukturierung über denen des glatten Gehäuses liegen (Abbildungen 4.6). Der höhere 
Massendurchsatz in diesem Bereich würde eigentlich durch geringere Inzidenzwinkel am 
Rotoreintritt für eine Entlastung des Profils sorgen. Die Umfangsmachzahlen zeigen nur 
von 80% bis 90% Kanalhöhe Steigerungen. Darunter müssen folglich die Verluste zurück-
gehen, um den erhöhten Totaldruckaufbau erklären zu können.
Der Blattspitzenbereich oberhalb 90% Kanalhöhe weist einen deutlichen Einbruch der 
Axialgeschwindigkeit und des Massendurchsatzes auf. Ab 95% sinkt gleichzeitig auch die 
Umfangsmachzahl bis zur Schaufelspitze hin unter das Niveau mit glattem Gehäuse. Dies 
deutet auf eine Verringerung der Blockage im Blattspitzenbereich hin, liefert aber zunächst 
keine weiteren Informationen zu den Strömungsvorgängen in der Passage. Diese sollen 
anhand der hochauflösenden Messungen geklärt werden.
Die PIV-Messungen zeigen, dass die Stoßfront an diesem Betriebspunkt rund 25% der Seh-
nenlänge vor der Vorderkante liegt. Der Stoßverlauf zeigt allerdings große Unterschiede 
für die beiden Konfigurationen (Abbildung 4.7). 
Mit Umfangsnuten bildet sich eine annähernd gerade Stoßfront. Die mittlere Vorstoßmach-
zahl beträgt etwa Ma=1,4, allerdings werden nahe der Saugseite Vorstoßmachzahlen von 
bis zu Ma=1,6 erreicht. Stromab des Stoßes zeigt sich in der Passage ein Blockagegebiet 
mit verminderter Relativgeschwindigkeit, die lokal auf Werte unter Ma=0,1 sinkt. Um 
dieses einzugrenzen, wird eine Isolinie bei Ma=0,8 eingezeichnet. Vergleiche mit Laser-
messungen an zwei Rotoren mit gleichem Auslegungspunkt zeigen, dass dieser Wert in 
der Passage auf radial darunter liegenden Ebenen erreicht wird, wenn die Ebenen nicht 
von Blockageeffekten betroffen sind. Legt man diesen Wert zugrunde, sind senkrecht zur 
Sehne etwa 70% der Schaufelpassage blockiert. 
Mit glattem Gehäuse zeigt die Stoßfront ein sehr ausgeprägtes, kegelförmiges Ausbeu-
len nahe der Saugseite. Direkt stromab beginnt ein stark ausgedehntes Blockagegebiet, 
das über weite Bereiche parallel zur Eintrittsebene steht. Unter Anwendung des gleichen 
Ma=0,8-Kriteriums nimmt es rund 90% Passagenbreite ein und weist ebenfalls lokale Mi-
nima unter Ma=0,1. Dadurch bedingt bildet sich ein komplexes Gebiet von Stoß- und 
Kompressionswellen, die die Machzahlen zunächst über Ma=1,44 steigen lassen, vor dem 
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Schalldurchgang aber die Strömung wieder leicht verzögern. Die Lage und Erstreckung 
des Blockagegebietes stimmt mit der Spaltwirbeltrajektorie (vgl. Abbildung 4.8) überein. 
Das kegelförmige Ausbeulen der Stoßfront mit glattem Gehäuse kann daher auf die Spalt-
wirbel-Stoß-Interaktion zurückgeführt werden. Der statische Druckanstieg hinter dem 
Stoß führt zu einer abrupten Zunahme des Wirbelkerndurchmessers. Ausschlaggebend 
für die Form der Ausbeulung sind die radialen Druck- und Geschwindigkeitsprofile, die zu 
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Abbildung	4.6:	Sondenmessungen	am	letzten	stabilen	Betriebspunkt	mit	glattem	Gehäuse	NSSC	(ṁ=13,9kg/s)
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einer vom Radius abhängigen Stoßstärkenverteilung führen. Diese lassen sich in erster Nä-
herung durch Starrkörperwirbel nach dem Modell von Burgers annähern, die im Fernfeld 
ein starkes Abklingverhalten aufzeigen. Im Wirbelkern liegen die Druck- und Dichtemini-
ma [vgl. Hofmann (2006)]. Die Stoßfront verschiebt sich entsprechend an diesem Punkt 
am weitesten stromauf. 
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Abbildung	4.7:	Relativmachzahlverteilung	für	das	glatte	Gehäuse	(links)	und	Umfangsnuten	(rechts)	am	Betriebs-
punkt NSSC	(ṁ=13,9kg/s),	aus	PIV-Messungen
Abbildung	4.8:	links:	radiale	Geschwindigkeitskomponenten	auf	92,5%	Kanalhöhe;	rechts:	axiale	Geschwindigkeits-
komponenten	im	Spalt.	Betriebspunkt	NSSC (ṁ=13,9kg/s),	aus	PIV-Messungen
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Der Extremfall einer Stoß-Spaltwirbel-Interaktion wäre das Aufplatzen des Wirbels mit 
Ausbildung eines Staupunktes in der freien Strömung sowie größeren Rezirkulationsge-
bieten, wie bereits in Kapitel 2.3.1 gezeigt wurde. 
Das Machzahlniveau des niedrigenergetischen Fluids liegt jedoch stets über Null, so dass 
das kritische Drallverhältnis nach Thomer et al. (2001) offensichtlich nicht ganz erreicht 
ist und damit kein Aufplatzen auftritt. Bei einer Vorstoßmachzahl von Ma=1,45 ist das 
Drallverhältnis vor dem Stoß daher kleiner als 0,4. Die bisher dargestellten Ergebnisse 
lassen sich dennoch sehr gut mit Abbildung 2.8 vergleichen. Das theoretische Stoßsystem 
zeigt große Übereinstimmungen mit den hier gezeigten Messungen.
Die Betrachtungen enthalten bisher nur Aussagen über die gemittelten Effekte. Um den 
instationären Anteil abschätzen zu können, wurden Messungen mit piezoresistiven Druck-
aufnehmern in der Gehäusewand über dem Rotor aufgezeichnet. Abbildung 4.9 zeigt die 
relative Standardabweichung mit glattem Gehäuse (links) und mit Umfangsnuten (rechts). 
Mit glattem Gehäuse kommt es zu ausgeprägten Fluktuationen in der Eintrittsebene des 
Rotors. Der stromab liegende Rand erhöhter Fluktuationen fällt zusammen mit der Isolinie 
auf Ma=0,8.
Mit Umfangsnuten treten an diesem Betriebspunkt weder starke Ausbeulungen des Stoßes 
noch starke Fluktuationen in der Eintrittsebene des Rotors auf. Daher liegt der Schluss 
nahe, dass das Drallverhältnis mit Umfangsnuten deutlich zurückgegangen sein muss und 
σrel[] σrel[]
Stoßfluktuationen
Rand des Blockage-
gebietes aus 
PIV-Messung
0,16
0,08
0
0,16
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0
Abbildung	4.9:	Relative	Standardabweichung	aus	instationären	Wanddruckmessungen	für	das	glatte	Gehäuse	
(links)	und	mit	Umfangsnuten	(rechts)	am	Betriebspunkt	NSSC	(ṁ=13,9kg/s)
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somit die Interaktion mit der Stoßfront geringere Auswirkungen zeigt. Entsprechend geht 
die dadurch hervorgerufene Blockagewirkung zurück.
Die Machzahlverteilung der absoluten Umfangskomponente in Abbildung 4.10 zeigen, 
dass die Blockagebiete aufgrund der starken Verzögerung in Hauptströmungsrichtung 
nun in Umfangsrichtung beschleunigen. Das erklärt die starke Überhöhung der Umfangs-
Machzahl in den Sondenmessungen auf 95% Kanalhöhe. In der Darstellung des glatten 
Gehäuses sind die schwachen Stöße zwischen ausgebeulter und gerader Stoßfront gut zu 
erkennen. 
Ausweichbewegungen des Fluids aufgrund der Blockage führen mit glattem Gehäuse an 
diesem Betriebspunkt zu einer um rund 2° verschlechterten Inzidenzsituation, wie eben-
falls aus den PIV-Messungen hervorgeht (hier nicht gezeigt). In Rabe und Hah (2002) wur-
de von 3° Inzidenzunterschied in numerischen Simulationen eines transsonischen Rotors 
mit und ohne Umfangsnuten berichtet. Die Größenordnungen sind daher ähnlich.
4.3.3	 Stabilitätsgrenze	mit	Umfangsnuten	(ṁ=12,7kg/s)
Die Strömungsphänomene sind an diesem Betriebspunkt dem Versagen mit glattem 
Gehäuse sehr ähnlich: Die Stoßfront verlagert sich im Bereich der Interaktion mit dem 
Spaltwirbel nach vorn. Das Blockagegebiet erstreckt sich über die gesamte Passage, die 
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Abbildung	4.10:	Umfangsmachzahlverteilung	für	das	glatte	Gehäuse	(links)	und	Umfangsnuten	(rechts)	am	Be-
triebspunkt NSSC	(ṁ=13,9kg/s),	aus	PIV-Messungen
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Ma=0,8-Isolinie liegt parallel zur Eintrittsebene (Abbildung 4.12). Die Inzidenzwinkel 
steigen gegenüber den Werten mit einem Massenstrom von m=13,9kg/s um 2° an.
Auch die statischen Wanddruckdaten sowie 
die daraus berechneten Standardabwei-
chungen zeigen ähnliche Effekte (Abbil-
dung 4.12): 
Die Interaktionslinie von Haupt- und Spalt-
strömung liegt in der Eintrittsebene, die 
Fluktuationen in diesem Bereich sind stark 
gestiegen. 
Mit 33% der Sehnenlänge stromauf der Vor-
derkante ist der Stoß sehr weit abgehoben, 
seine Fluktuationen führen in der Analyse 
zu Einzelstoßlagen zwischen 30 und 37%. 
Die Ergebnisse stimmen sehr gut mit den 
Lasermessungen überein.
Ma=0,8 Isolinie
aus PIV-Messung
σrel[]
0
0,08
0,16
Abbildung	4.12:	Relative	Standardabweichung	aus	
instationären	Wanddruckmessungen	mit	Umfangsnuten	
am	Betriebspunkt	NS		(ṁ=12,7kg/s)
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Abbildung	4.11:	Relativmachzahlverteilung	(links)	und	Umfangsmachzahlverteilung	(rechts)	mit	Umfangsnuten	am	
Betriebspunkt	NS	(ṁ=12,7kg/s),	aus	PIV-Messungen
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4.3.4	 Diskussion
Die Messungen zeigen, dass mit zunehmender Androsselung zwei wesentliche Effekte zu 
beobachten sind: 
• An der Blattspitze verschiebt sich die Interaktionslinie zwischen eintretender Strö-
mung und Spaltströmung stromauf. Dies ist zurückzuführen auf den geringer wer-
denden Eintrittsimpuls, während die negativen Axialgeschwindigkeiten der Spaltströ-
mung aufgrund der höheren Schaufelbelastung zunehmen [Hoeger et al. (1999)]. Die 
Linie entspricht der von Vo et al. (2008) und Bennington et al. (2008, 2010) postulier-
ten Linie, bei der die Schubspannungen am Verdichtergehäuse zu Null werden. Am 
letzten stabilen Betriebspunkt liegt die Linie in der Eintrittsebene des Rotors.
• Das Drallverhältnis steigt nahe des Stabilitätslimits über einen kritischen Wert, so dass 
der plötzliche statische Druckanstieg hinter der Stoßfront zu einer starken Aufwei-
tung des Wirbels führt. Dabei ändert sich das Stoßsystem erheblich, zudem kommt 
es zur Ausbildung eines großen Blockagegebiets, dass eine sehr geringe Relativge-
schwindigkeit aufweist.
Ausschlaggebend für die Wirkweise der Gehäusestrukturierung ist daher die Manipulation 
des Drallverhältnisses des Spaltwirbels. Der in die Umfangsnuten ein- und austretende 
Massenstrom interagiert dabei mit dem Spaltmassenstrom.
Die aus den Wanddruckmessungen be-
rechneten Druckdifferenzen von Mess-
punkten entlang der projizierten Saug- 
und Druckseite am Betriebspunkt NSSC 
(ṁ=13,9kg/s) zeigen, dass sich mit 
glattem Gehäuse ein Plateau sehr hoher 
Druckgradienten zwischen 15% und 30% 
Sehnenlänge bildet. Mit Gehäusestruktu-
rierung ist der Bereich um die Vorderkante 
zwar etwas höher belastet, mit Ansetzen 
der ersten Nut bei 15% sinken die Werte 
jedoch ab, was auf höhere Druckbeiwerte 
und somit verminderte Geschwindigkeiten 
am Gehäuse entlang der Saugseite zurück-
zuführen ist. 
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Abbildung	4.13:	Druckdifferenz	entlang	der	projizierten	
Saug-	und	Druckseite	am	Gehäuse	(ṁ=13,9kg/s)
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Die PIV-Messungen im Spalt haben ergeben, dass im Rotor-Relativsystem die negative Axi-
alkomponente den dominanten Geschwindigkeitsanteil darstellt. Durch die Interaktion 
mit der Ein- und Ausströmung der Nuten wird daher der negative Axialimpuls verringert 
(eine Bestimmung der Ein- und Ausströmungsvorgänge selbst (radiale Komponente) war 
aufgrund der hohen Gradienten in Verbindung mit dem Messprinzip leider nicht möglich). 
Durch diesen Vorgang wird die Axialkomponente des Spaltwirbels erhöht, so dass das 
Drallverhältniss sinkt. Entsprechend sinkt die Blockagewirkung beim Stoßdurchtritt. Zu-
dem verlagert sich die Interaktionslinie zwischen eintretender Strömung und Spaltströ-
mung an der Blattspitze weiter in die Passage hinein, was nach Bennington et al. (2008), 
(2010) und Vo et al. (2008) auf eine Stabilitätserhöhung schließen lässt.
Die genannten Kriterien implizieren allerdings spike-type stall inception (vgl. Abschnitt 
2.3.2). Es stellt sich daher die Frage, ob die Konfiguration trotz Gehäusestrukturierung als 
tip-kritisch bezeichnet werden muss.
Für beide Konfigurationen wurden daher transiente Messungen bis zum Eintritt von ro-
tating stall durchgeführt. Die Ergebnisse zeigen die Abbildungen 4.14-4.16. Mit glattem 
Gehäuse konnten dabei die typischen Anzeichen eines Zusammenbruchs über spikes fest-
gestellt werden. Das Modell von Vo et al. (2008) in Abbildung 2.9 kann dabei insofern 
bestätigt werden, als dass das Auftreten eines spikes an der Vorderkante gleichzeitig eine 
Senkung des Totaldrucks an einer gehäusenahen Position der Statorvorderkanten-Instru-
mentierung nach sich zieht. 
glattes Gehäuse
(Wanddrucksensor 24mm stromauf VK)
rotating stall
Not-Entdrosselung
Start Drosselvorgang
Umfangsnuten
(Wanddrucksensor 24mm stromauf VK)
Umdrehungen 0-2000
65kPa
65kPa
Abbildung	4.14.:	Transiente	statische	Wanddrücke	bis	zum	Eintritt	von	rotating stall (magenta:	Tiefpass-gefiltertes	
Drucksignal,	grau:	Rohdaten)
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Mit Gehäusestrukturierung hingegen verläuft der Zusammenbruch des stabilen Betriebs 
über eine kontinuierliche Verstärkung einer umlaufenden Störung, die als part-span-stall-
Zelle identifiziert werden konnte. Entgegen der Klassifizierung nach Tabelle 2.1 handelt es 
sich um eine singuläre Zelle, die mit 52% Rotorgeschwindigkeit entgegen der Rotordreh-
richtung umläuft. Die Konfiguration wurde zudem mit umfangsverteilten Sensoren auf 
modale Aktivitäten hin untersucht, die nicht festgestellt werden konnten [vgl. Houghton 
und Day (2010)]. Die Stufe ist daher weiterhin als tip-kritisch einzustufen.
Stator-VK-Instrumentierung (91% Schaufelhöhe)
spike
Umdrehungen 1433-1443
65kPa
25kPa
Wanddrucksensor 1 
(24 mm stromauf Rotor-Vorderkante)
Stator-VK-Instrumentierung, 91% Schaufelhöhe
Wanddrucksensor 1 
(24 mm stromauf Rotor-Vorderkante)
part span stall cell
Umdrehungen 1160-1170
65kPa
25kPa
Abbildung	4.15:	Stallvorgänge	mit	Umfangsnuten	(magenta:	Tiefpass-gefiltertes	Drucksignal,	grau:	Rohdaten)
Abbildung	4.16:	Stallvorgänge	mit	glattem	Gehäuse	(magenta:	Tiefpass-gefiltertes	Drucksignal,	grau:	Rohdaten)
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4.4	 Parameterstudie	mit	Umfangsnuten
Die in der Literatur veröffentlichten Ergebnisse mit Umfangsnuten sind uneindeutig hin-
sichtlich der optimalen Nutanzahl sowie Nutgeometrie (vgl. Abschnitt 2.4.1). Um die Aus-
wirkungen der beiden Parameter auf die Leistungsdaten abschätzen zu können, wurden 
weitere Parametervarianten bei Nenndrehzahl vermessen. Tabelle 4.1 listet die Konfigura-
tionen mit ihren geometrischen Eigenschaften auf. Für alle Varianten lag die Vorderkante 
der ersten Nut bei 15,25% der axialen Sehnenlänge.
Die Ergebnisse, dargestellt in Abbildungen 4.17, zeigen folgende Trends für den Pump-
grenzabstand:
• sechs Umfangsnuten liefern höhere Pumpgrenzabstände als drei Nuten 
• Der Pumpgrenzabstand wächs mit dem Breiten-zu-Höhenverhältnis (Formfaktor) an. 
Für den Wirkungsgrad zeigen sich die nachstehenden Abhängigkeiten:
• mit sechs Nuten lassen sich mit kleineren Formfaktoren leichte Wirkungsgradverbes-
serungen erreichen, größere Fomfaktoren erzeugen Verluste
• drei Nuten erzeugen geringfügige Verluste, die auch mit unterschiedlichen Formfak-
toren konstant bleiben.
Die Interpretation der Wirkungsgradergebnisse kann unter Berücksichtigung der Profil-
druckverteilung erfolgen: Am Betriebspunkt höchsten Wirkungsgrads ist das Spaltdruck-
gefälle im hinteren Bereich der Schaufel wesentlich größer als im vorderen. 
Abbildung	4.1:	Parametervariationen	mit	Umfangsnuten
Konfiguration CG6d CG6m CG6s CG3d CG3m CG3s
Anzahl	der	Nuten 6 6 6 3 3 3
Breite	der	Nut	[mm] 4 4 4 4 4 4
Tiefe	[mm] 12 6 3 12 6 3
Formfaktor 3 1,5 0,75 3 1,5 0,75
Rotorüberdeckung	[%] 82,4 82,4 82,4 38,8 38,8 38,8
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Drei Nuten überdecken den Bereich von 15,25% bis 54% der Sehnenlänge und haben 
daher relativ wenig Einfluss auf die Spaltwirbelentstehung. Ihr Potential, die zusätzlich 
verursachten Verluste zu kompensieren, ist daher gering.
Ein Erklärungsansatz für Unterschiede im Pumpgrenzabstand kann durch die bleed-Funk-
tion der stromab liegenden Nuten gegeben werden: Da sich der Spaltdruckgradient mit 
zunehmender Androsselung zur Vorderkante hin verlagert, interagieren die stromauf lie-
genden drei Nuten stark mit der Spaltströmung. Steigt die Blockage, kann diese in den 
hinteren Nuten radial nach oben ausweichen, was zu einer weiteren Stabilisierung des 
Verdichterbetriebs führt.
Die Ergebnisse stehen allerdings in einigem Widerspruch zur Literatur: Rabe und Hah 
(2002) erreichten den gleichen Zugewinn an Pumpgrenzabstand, wenn sie anstelle von 
fünf Nuten nur die beiden stromauf liegenden Nuten verwendeten. Selbst der Formfaktor 
hatte keinen wesentlichen Einfluss auf die Stabilitätserweiterung, er konnte ohne Einbu-
ßen von 2,7 auf 0,16 reduziert werden. Mit flacheren Nuten ergaben sich bessere Wir-
kungsgrade.
Houghton und Day (2010) sehen bei der Kombination von Einzelnuten folgenden Zusam-
menhang: Mit mehreren Nuten wird ein Pumpgrenzabstand erreicht, der unter der Summe 
dessen liegt, der von jeder individuellen Einzelnut erreicht wird. Die Verluste wiederum 
entsprechen der Summe der Einzelverluste. Auch dieses Verhalten konnte hier nicht bestä-
tigt werden: mit einem Formfaktor von 1,5 liegen sechs Nuten im Wirkungsgrad deutlich 
oberhalb von drei Nuten, die Pumpgrenze ist ebenfalls wesentlich höher.
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Abbildung	4.17:	Wirkungsgradänderung	(links)	und	zusätzlicher	Pumpgrenzabstand	(rechts)	mit	3	bzw.	6	Um-
fangsnuten,	aufgetragen	über	Formfaktor
77
5	 Potentialabschätzung
5.1	 Optimierter	Rotorentwurf	mit	Umfangsnuten
Die Forschungsarbeiten der vergangenen Jahre zeigen, dass neben der Entwicklung effi-
zienter Gehäusestrukturierungen ein Schwerpunkt auf der Optimierung der Schaufelgeo-
metrie transsonischer Verdichter lag. Insbesondere durch eine vorwärtsgerichtete Pfeilung 
(forward sweep) der Profile konnten Stabilitätsbereiche sowie Wirkungsgrade deutlich 
gesteigert werden [Hah und Wennerstrom (1991), Wadia et al. (1998), Passrucker et al. 
(2003)].
Der folgende Abschnitt befasst sich daher mit den nachstehenden Punkten:
• In welcher Größenordnung liegt die Stabilitätsverbesserung einer optimierten Schau-
felgeometrie?
• Finden die versagenskritischen Mechanismen eines verbesserten Entwurfs weiterhin 
an der Blattspitze statt, d.h. lässt sich die Stabilitätsgrenze überhaupt durch eine Ge-
häusestrukturierung weiter verschieben?
• Welche Leistungsdaten stellen sich bei einem optimierten Rotorentwurf mit Umfangs-
nuten ein?
5.1.1	 Grundlagen	der	Vorwärtspfeilung
Die Literatur unterscheidet drei durch 
Vorwärtspfeilung hervorgerufene Mecha-
nismen, die sich direkt auf das Stabilitäts-
verhalten des Rotors auswirken (vgl. Abbil-
dung 5.1):
Entlastung der Blattspitze [Denton und 
Xu (1999), (2000)], Aufrichten des Sto-
ßes nach Hah et al. (2004) sowie Vermin-
derung von niedrig-energetischem Fluid 
im Blattspitzenbereich [Yamaguchi et al. 
(1993)].
dp/dξ gering,
reduzierte Belastung
Denton und Xu (1999)
modifizierte Stoßlage 
durch Endwandeffekt
Hah et al. (2004)
Isobare
Abtransport  der
Grenzschicht
Yamaguchi (1993)
dp/dr gering,
erhöhte Belastung
Abbildung	5.1:	Durch	Vorwärtspfeilung	hervorgerufene	
Effekte	nach	Denton und Xu (1999),	Hah et al. (2004)	
und	Yamaguchi (1993).
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• Entlastung der Blattspitze: Die Anwendung von forward sweep führt zu einer radia-
len Anhebung der Meridianstromflächen, indem die Stromlinien auf der Saugseite 
in Richtung Gehäuse und auf der Druckseite zur Nabe hin abgelenkt werden. In der 
Folge wird der Bereich der Vorderkante an der Blattspitze entlastet. Die Blockage- und 
Verlustmechanismen, die mit der Entstehung des Spaltwirbels verbunden sind, wer-
den entsprechend reduziert.
• Aufrichten des Stoßes am Gehäuse: Durch die kinematischen Randbedingungen 
an den Endwänden muss der Stoß senkrecht oder in Lamda-Form [bedingt durch 
Grenzschicht-Interaktion, siehe Hoeger und Broichhausen (1992)] mit dem Gehäuse 
abschließen. Im Falle einer vorwärtsgepfeilten Beschaufelung verlagert sich der Stoß 
durch das Aufrichten an der Blattspitze stromab. Ein Ablösen der Stoßfront tritt daher 
erst mit deutlich erhöhtem Gegendruck ein, der Stabilitätsbereich wird somit gegen-
über einem Rotor mit rein radial gefädelten Profilen vergrößert.
• Verminderung niedrig-energetischen Fluids an der Blattspitze durch abgeschleuderte 
Grenzschichten: Partikel aus der Schaufelgrenzschicht werden durch das radiale Un-
gleichgewicht von Flieh- und Druckkräften in den Blattspitzenbereich abgeschleudert. 
Es kommt zu einer Akkumulation von niedrig-energetischem Fluid am Gehäuse. Der 
veränderte, schräge Verlauf der Isobaren auf der Schaufeloberfläche mit Vorwärtspfei-
lung reduziert diesen Effekt.
MTU Aero Engines präsentierte im Jahr 2003 mit Rotor-4 einen Entwurf, der auf Basis die-
ser Erkenntnisse für den transsonischen Verdichterprüfstand optimiert wurde. Eine best-
mögliche Vergleichbarkeit mit Rotor-1 wurde durch Beibehaltung der Schaufelzahl, der 
Sehnenlänge sowie der Profilierung an der Nabe sichergestellt. 
Insgesamt ist der vorwärts gepfeilte Ent-
wurf an der Blattspitze um ca. 8% Sehnen-
länge in axialer Richtung und 15% in Um-
fangsrichtung verschoben. Der Laufspalt 
von Rotor-4 wurde allerdings auf 0,8mm 
bei Nenndrehzahl verringert und beträgt 
damit nur noch 50% des Basisentwurfs. 
Zudem wurde der Blattspitzenbereich neu 
profiliert. Abbildung 5.2 zeigt einen Ver-
gleich der Schaufelgeometrien in der Meri-
dionalansicht sowie Profilschnitte an Nabe 
und Gehäuse.
Rotor-4 Rotor-1
Abbildung	5.2:	Vergleich	Rotor-4	mit	Rotor-1:	links:	
Meridionalansichten;	rechts:	Lage	der	Blattspitzenprofile	
im	Vergleich	zum	identischen	Nabenprofil
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5.1.2	 Rotor-4	Leistungsdaten	und	Versagensmechanismen	mit	glattem	Gehäuse
Der Vergleich der Kennfelddaten bei Nenndrehzahl bestätigt die positiven Auswirkungen 
der Neuauslegung (Abbildung 5.3). Rotor-4 zeigt gegenüber Rotor-1 einen deutlich erhöh-
ten Totaldruckaufbau. Der Pumpgrenzabstand liegt bei 24,9% und damit 6,6% über dem 
Wert von Rotor-1. Da die Pumpgrenzabstände der Rotoren aufgrund der sehr unterschied-
lichen Charakteristiken schwer zu vergleichen sind, wird in diesem Abschnitt zusätzlich 
die Kennfeldbreite bewertet, die mit Rotor-4 auf ∆ṁ=3,97kg/s (+53,2%) anwächst.
Das größere Stufendruckverhältnis ist 
hauptsächlich auf den deutlich reduzier-
ten Laufspalt zurückzuführen. Dies zeigt 
sich durch eine Analyse experimenteller 
Daten der Konfiguration Rotor-1 / Sta-
tor-1 mit drei unterschiedlichen Spalthö-
hen (3,88%, 7,27% und 12,12% relativer 
Spalthöhe bezogen auf die Sehnenlänge). 
Das erreichbare Totaldruckniveau lässt 
sich aus diesen Daten auf ein mit Ro-
tor-4 vergleichbares Spaltmaß extrapolie-
ren (Abbildung 5.4). Demnach lägen die 
Druckwerte für Rotor-1 mit 0,8mm Lauf-
spalt rund 4% höher und erreichten daher 
die Größenordnung von Rotor-4.
Der Wirkungsgrad von Rotor-4 liegt eben-
falls deutlich über dem des Rotor-1. Dies 
ist nicht alleine auf den geringeren Spalt 
zurückzuführen. Wie Laser-2-Fokus-Mes-
sungen zeigen, wird durch die Neuprofilie-
rung die maximal erreichte Vorstoßmach-
zahl im Auslegungspunkt an der Blattspitze 
im Strömungsfeld gesenkt, sodass sich die 
Stoßverluste erheblich verringern [Bergner 
(2006)]. Sondenmessungen hinter dem 
Rotor zeigen, dass der geringere Laufspalt 
sowie die geometrische Gestaltung von Ro-
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Abbildung	5.3:	Totaldruckverhältnisse	von	R-4	und	R-1	
mit	glattem	Gehäuse	bei	Nenndrehzahl
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tor-4 im Auslegungspunkt zu einer Anhebung der Axialmachzahl und somit des Massen-
stroms oberhalb 90% Schaufelhöhe führen. Die Umfangsmachzahl nimmt oberhalb 85% 
Schaufelhöhe ab (Abbildung 5.5). Die Verläufe deuten auf eine signifikante Verringerung 
der durch die Spaltströmung verursachten Blockage im Blattspitzenbereich. Die Umvertei-
lung des Massenstroms sorgt unterhalb 85% Schaufelhöhe zu einer Verringerung der axi-
alen Anströmgeschwindigkeit am Rotoreintritt. Die höhere Umlenkung sorgt daher auch 
im unteren Kanalbereich mit unveränderten Profilen für einen erhöhten Totaldruckaufbau.
Abbildung	5.5:	Sondenmessungen	mit	Rotor-4	und	Rotor-1	am	Betriebspunkt	PE	(ṁ=16,3kg/s)
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Der letzte stabile Betriebspunkt von Rotor-4 wird bei einem Massenstrom von 12,8 kg/s 
erreicht. Laser-2-Fokus-Vermessungen in Bergner (2006) zeigen, dass die Stoßfront im 
Blattspitzenbereich an diesem Betriebspunkt stark abgelöst verläuft: Die mittlere Distanz 
des Stoßes zur Schaufelvorderkante in Richtung des Staffelungswinkels beträgt rund 25% 
der Sehnenlänge. Im Schaufelkanal selbst weisen die radialen Schnitte vom Blattspitzen-
bereich bis 92,5% Kanalhöhe Blockagegebiete auf, die der Spaltströmung zugeordnet 
werden können. Darunter konnten keine weiteren blockierten Bereich mehr festgestellt 
werden. Trotz der positiven Steigung des Kennfelds an der Stabilitätsgrenze deuten Kulite-
Messungen stromauf der Vorderkante auf einen Zusammenbruch mit spikes hin. Die Daten 
sind ein starkes Indiz dafür, dass Rotor-4 als tip-kritisch einzustufen ist.
Welche exakten Anteile der Stabilitätserweiterung der vorwärtsgepfeilten Schaufelprofi-
lierung bzw. der Spaltreduktion zuzuordnen sind, lässt sich aus den vorhandenen Daten 
nicht nachweisen. Da sich der theoretisch bestimmte Eintrittsimpuls am letzten stabilen 
Betriebspunkt aber um rund 15% gegenüber Rotor-1 verringert, muss sich der Impuls 
der Spaltströmung ebenfalls verringern, da es sonst vorzeitig zu einem spill forward kom-
men würde. Die Schaufelbelastung von Rotor-4  an der Blattspitze fällt aber aufgrund des 
gestiegenen Totaldruckaufbaus höher aus. Somit muss der Massenstrom, der durch den 
Spalt tritt, gegenüber Rotor-1 entsprechend gesunken sein. Mit geringeren Spalten würde 
demnach das Drallverhältnis sinken, was numerisch von Hofmann (2006) für einen trans-
sonischen Rotor gezeigt wurde.
5.1.3	 Rotor-4	Leistungsparameter	mit	Umfangsnuten
Die Kennfelddaten für Rotor-4 in Abbildung 5.6 wurden bei 100%, 90% sowie 65% Nenn-
drehzahl ermittelt. Die 80%-Charakteristik ist aufgrund einer Schwingungsanregung für 
Untersuchungen an der Stabilitätsgrenze gesperrt, sodass hierfür keine Vergleiche mit 
Rotor-1 angestellt werden konnte. Um identische geometrischen Parameter zwischen 
Rotorschaufel und Gehäusestrukturierung zu generieren, wurden die Umfangsnuten ent-
sprechend der Vorwärtspfeilung in axiale Richtung stromauf verschoben. Der relative An-
satzpunkt sowie die Gesamtüberdeckung bleiben damit gleich (vgl. Abbildung 2.11).
Die Ergebnisse der Messungen bestätigen im Wesentlichen die bisherigen Resultate mit 
Rotor-1. Mit Umfangsnuten konnte für alle drei Drehzahlen eine weitere Steigerung der 
Stabilität erreicht werden. Die Werte bei Nenndrehzahl werden in Tabelle 5.1 mit den 
Rotor-1-Daten verglichen. Auch für Rotor-4 liegen dabei die Wirkungsgradeinbußen im 
Auslegungspunkt bei ∆ηis= -0,5%. 
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Im hinzugewonnenen Betriebsbereich 
setzt sich die Absenkung der Totaldruck-
charakteristik bei Annäherung an die Sta-
bilitätsgrenze allerdings fort. Durch die 
sehr breite Kennfeldlinie und die geringe-
ren Druckverhältnisse fällt der berechnete 
Pumpgrenzabstands nach der Definiton in 
Gleichung 2.11 gegenüber der relativen 
Kennfeldbreite geringer aus als erwartet.
Sondenmessungen beider Gehäusekonfi-
gurationen mit Rotor-4 weisen vergleich-
bare Tendenzen und Unterschiede wie die 
Messungen mit Rotor-1 auf (sie werden 
daher nicht gezeigt). Der Schluss liegt 
nahe, dass auch hier die stromaufwärts ge-
richtete Verschiebung der Interaktionslinie 
zwischen eintretender Strömung und Spaltströmung zum Versagen führen könnte. Da der 
negative Axialimpuls der Spaltströmung aufgrund des verminderten Spalts geringer aus-
fällt, verschiebt sich somit auch der Betriebspunkt, an dem der Rotor versagt, zu geringe-
ren Massenströmen.
Insgesamt zeigt sich, dass die hinzugewonnenen Kennfeldbreiten mit optimierter Beschau-
felung bzw. mit Umfangsnuten in der gleichen Größenordnung liegen. Das große Potential 
eines verkleinerten Laufspalts und verbesserter Profilierung liegt allerdings im Wirkungs-
grad und dem maximalen Druckverhältnis. Die achsensymmetrische Gehäusestrukturie-
rung ist hier offensichtlich nicht in der Lage, die Leistungseinbußen mit großem Spalt zu 
kompensieren, wie beispielsweise von Beheshti et al. (2004) und Mileshin et al. (2008) 
berichtet wird. 
Tabelle	5.1:	Vergleich	der	Stabilitätsparameter;	*Delta	zu	R-1	SC
R-1	SC R-1	CG R-4	SC R-4	CG
Pumpgrenzabstand	SM2	[%] 18,3 25,5 24,9 29,0
Pumpgrenzgewinn	∆SM2	[%]* 0 7,2 6,6 10,7
Kennfeldbreite	∆ṁ	[kg/s] 2,6 3,7 4,0 4,7
rel.	Kennfeldbreite	[%]* 100 142 153 180
Abbildung	5.6:	Kennfelder	von	Rotor-4	mit	glattem	
Gehäuse	und	Umfangsnuten	bei	100%,	90%	und	65%	
Nenndrehzahl
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5.2	 Rotor-1	mit	Axialschlitzen
Wie im Abschnitt 3.1 erwähnt, stellen axiale Schlitze neben Umfangsnuten eine weitere 
vielversprechende Gruppe von Gehäusestrukturierungen dar. Es stellt sich daher zwangs-
läufig die Frage, wie sich die bisherigen Resultate gegenüber einem nicht-achsensymmet-
rischen Entwurf positionieren. Im folgenden sollen die bisher gezeigten Daten direkt mit 
Messungen verglichen werden, in denen die Konfiguration Rotor-1/Stator-2 mit Axial-
schlitzen untersucht wurde. Der Schwerpunkt der Untersuchungen lag dabei auf folgen-
den Aspekten:
• Welche Leistungsdaten werden mit Axialschlitzen erreicht?
• Können spezifische Wirkmechanismen axialer Gehäusestrukturierungen aus den Da-
ten abgeleitet werden?
• Welchen Einfluss haben Änderungen der CT-Parameter auf die Stufenkennzahlen?
Die Analyse der Strömungsparameter konzentrierte sich dabei auf den Betrieb bei Nenn-
drehzahl.
5.2.4	 Geometrische	Parameter	der	Gehäusestrukturierung
Die verwendete Gehäusestrukturierung besteht aus 64 halbkreisförmigen, in Rotations-
richtung geneigten Schlitzen. Die entsprechenden Auslegungsdaten sind in Abbildung 5.7 
zusammengefasst.
Abbildung	5.7:	Geometrieparameter	der	verwendeten	Axialschlitze
33% ax. Rotorsehne
102% ax. Sehne 45°
a=⅛  Teilung b=a
ω
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5.2.5	 Leistungsdaten	der	Stufe	mit	Axialschlitzen
Die Kennfeldmessungen sowie deren Analyse in Abbildung 5.8 zeigen eine deutliche Ver-
besserung des Stabilitätsverhaltens über den gesamten untersuchten Drehzahlbereich, 
während die maximalen Wirkungsgrade ca. 1,1% unter denen des glatten Gehäuses lie-
gen. Die Einbußen werden durch die Interaktion zwischen Rotor und Gehäusestrukturie-
rung hervorgerufen, die im Stator induzierten Effekte spielen im Auslegungspunkt eine 
vernachlässigbare Rolle.
Der Vergleich der Totaldruckverhältnisse an den jeweiligen Betriebspunkten höchster Effi-
zienz ergibt, dass das Niveau bei Nenndrehzahl um 0,75% abfällt, auf den unteren Dreh-
zahlen aber im wesentlichen identisch bleibt. Die korrespondierenden radialen Profile am 
Rotoraustritt unterscheiden sich für einen Massenstrom von ṁ=16,3 kg/s daher nur un-
wesentlich von der Konfiguration mit glattem Gehäuse. Dies legt den Schluss nahe, dass 
sich aufgrund der zu geringen statischen Druckgradienten im Blattspitzen-Strömungsfeld 
des Rotors keine ausreichende Rezirkulation in den Schlitzen einstellt.
Mit erhöhter Androsselung weisen die Kennfelder allerdings einen unerwartet steilen An-
stieg des Totaldruckverhältnisses auf, der auf einer etablierten Rezirkulationsströmung in 
den Kavitäten beruht:
Abbildung	5.8:	Kennfelddaten	der	Konfiguration	Rotor-1	/	Stator-2	mit	Axialschlitzen	im	Vergleich	zum	glatten	
Gehäuse	und	Umfangsnuten
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Sondenmessungen hinter dem Rotor bei ṁ=13,9kg/s (Abbildung 5.9) zeigen, dass sich 
die Gehäusestrukturierung dabei direkt und indirekt auf die Strömungsvorgänge entlang 
der kompletten Schaufelhöhe auswirkt.
Das höhere Totaldruckverhältnis ist den unteren 90% Kanalhöhe zuzuschreiben, während 
die Totaldrücke im Blattspitzenbereich hinter den Werten mit glattem Gehäuse zurückblei-
ben. Die Geschwindigkeitsprofile in Abbildung 5.9 besitzen zudem bei 75% Schaufelhöhe 
Abbildung	5.9:	Sondenmessungen	mit	Axialschlitzen	am	Betriebspunkt	NSSC	(ṁ=13,9kg/s)
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einen markanten Schnittpunkt. Oberhalb dieser signifikanten Stelle steigt das axiale Mach-
zahlniveau gegenüber dem glatten Gehäuse und den Umfangsnuten deutlich an, unterhalb 
dieser Linie sinken die Werte. Die Änderungen der Umfangsmachzahl verlaufen umge-
kehrt: Im oberen Schaufelhöhenbereich tritt die Umfangskomponente stark reduziert auf. 
Die deutlich veränderten Profile am Rotoraustritt erlauben dabei Rückschlüsse auf die 
Interaktion zwischen dem rezirkulierten Fluid aus der Gehäusestrukturierung sowie dem 
Hauptmassenstrom. Die Schlitze sind durch die Neigung um 45° in Rotordrehrichtung im 
stromab liegenden Teil ideal ausgerichtet, um die Einströmung mit hoher Umfangskompo-
nente der Absolutgeschwindigkeit aufzunehmen.
Im stromauf liegenden Teil sorgen die geometrischen Randbedingungen zunächst für zwei 
dominante Geschwindigkeitskomponenten des austretenden Fluids: Die halbrunde Form 
sorgt für eine hohen radialen Geschwindigkeitsanteil, während die Neigung (skew) zu 
einer Umfangskomponente entgegen der Rotordrehrichtung führt und das Profil durch 
einen vergrößerten Inzidenzwinkel stärker belastet. Die CT-Strömung tritt zunächst fast 
senkrecht zum axial eintretenden Hauptmassenstrom aus. Entsprechend des Impulsver-
hältnisses wird das aus der Gehäusestrukturierung tretende Fluid axial umgelenkt.
Die Auswirkungen der Interaktion entlang der Schaufelhöhe lassen sich für den Betriebs-
punkt ṁ=13,9kg/s anhand der aufgenommenen radialen Profile in drei verschiedene Be-
reiche einteilen:
• 100-90% Schaufelhöhe: Aufgrund des rezirkulierenden Fluids mit Gegendrall müsste 
zwar eine höhere Belastung des Profils vorliegen, da eine positivere Inzidenz feststell-
bar sein müsste. Allerdings wird von der Vorderkante bis zu einem Drittel der axialen 
Profilsehnenlänge Fluid direkt von der Blattspitze in die Kavitäten geleitet, so dass ein 
Teil des Fluids, an dem bereits Arbeit verrichtet wurde, für die Aufrechterhaltung der 
CT-Wirkung abgezogen wird. Zudem sind Vermischungsverluste, die zwangsläufig bei 
der Interaktion des Fluids aus der Gehäusestrukturierung mit dem Hauptmassenstrom 
entstehen, hier ebenfalls am höchsten. Die verschiedenen Aspekte führen insgesamt 
zu einer Abwertung des Totaldruckaufbaus gegenüber dem glatten Gehäuse und den 
Umfangsnuten. Die Blockagewirkung der Spaltströmung, die in den beiden anderen 
Konfigurationen auftrat, wird deutlich verringert, wie die erhöhte axiale Machzahl 
sowie die stark verminderte Umfangsmachzahl beweisen (Blockagegebiete rufen das 
Gegenteil hervor, vgl. Kapitel 4.3.2). Die Abströmung erfolgt daher unter einem we-
sentlich flacheren Winkel, was die Inzidenzsituation des Stators positiv beeinflusst 
(Abbildung 5.9).
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• 90% bis 75% Schaufelhöhe: Die CT-induzierten Effekte führen zu einer deutlichen 
Erhöhung der spezifischen Arbeit in diesem Bereich; trotz des gestiegenen Massen-
durchsatzes wird ein verbessertes Totaldruckniveau erreicht. Auch hier verbessert sich 
die Inzidenzsituation des Stators erheblich. Durch die zunehmende Ablenkung des 
rezirkulierten Fluids in axiale Richtung klingen die Geschwindigkeitsdeltas mit kleine-
rem Radius ab. Auf 75% Schaufelhöhe sind die Austrittsgeschwindigkeiten identisch 
mit den Konfigurationen mit glattem Gehäuse bzw. mit Umfangsnuten.
• 75%-0% Schaufelhöhe: Der komplette untere Profilteil wird nur indirekt durch die 
Gehäusestrukturierung beeinflusst. Die Umverteilung des Massenstroms führt zu ei-
ner geringeren Anströmgeschwindigkeit und damit einer höheren Schaufelbelastung 
(Abbildung 5.9). Auch dieser Schaufelteil erreicht damit ein höheres Totaldruckni-
veau gegenüber den anderen Konfigurationen, allerdings steigt hierbei der Austritts-
winkel, sodass sich die Inzidenzsituation des Stators verschlechtert.
Die Interpretationen decken sich mit einer weiteren Vorgehensweise, um die Wirkung der 
Gehäusestrukturierung entlang der Schaufelhöhe zu bestimmen, auch wenn die exakten 
Geschwindigkeitsdreiecke am Eintritt wie im vorliegenden Fall nicht bekannt sind. Die 
Totalenthalpieerhöhung lässt sich zunächst auf zwei Wegen bestimmen: durch die Total-
temperaturdifferenz zwischen Ein- und Austritt (∆htges) sowie durch die Euler-Gleichung 
unter Annahme einer axialen Zuströmung (∆ht,Euler). 
Letztgenannte Möglichkeit vernachlässigt durch die entsprechende Wahl des Kontrollvolu-
mens allerdings die durch das CT hervorgerufene, zusätzliche Umlenkung (vgl. Abschnitt 
2.4.2). Normiert auf die Werte des glatten Gehäuses lässt sich daher eine Abschätzung 
des zusätzlichen Leistungsumsatzes mit Gehäusestrukturierung angeben (Abbildung 5.10, 
Gleichung 5.1).
Die ausgeprägten Veränderungen der Stufe mit axial geschlitzter Gehäusestrukturierung 
führt auf weitere, wichtige Aspekte vor dem Hintergrund der Komponenten- bzw. Mehr-
stufen-Abstimmung.
Die erste unmittelbare Auswirkung zeigt sich, wie bereits beschrieben, in  der Inzidenzsitu-
ation des Stators (Abbildung 5.9). Besonders deutlich wird das Potential der Veränderun-
gen, die lokal bis zu ±10° betragen können, mit zweidimensionaler Statorbeschaufelung. 
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Abseits des Auslegungspunktes zeigen 2D-
Profile häufig großflächige Ablösungen der 
überlagerten Grenzschichten der Saugseite 
und den Endwänden. Diese sogenannte 
Eckenablösungen wurden bei Verwendung 
des CTs im gehäusenahen Bereich fast voll-
ständig unterdrückt, wie Vergleichsmes-
sungen mit Stator-1 ergaben (Abbildung 
5.11). Gleichzeitig verschlechtern sich 
allerdings die nabenseitigen Ablösungen, 
was zu einer Verschiebung der stabilitäts-
kritischen Mechanismen hin zu niedrigen 
Kanalhöhen führen könnte. Hier wäre eine 
Optimierung der Statorprofile, der Einsatz 
von Vortexgeneratoren [vgl. Hergt et al. 
(2008)] sowie strukturierten bzw. kontu-
rierten Endwänden [vgl. Reising (2010)] 
denkbar.
Mit dem neueren, dreidimensional gestalteten Stator-2 zeigen sich durch den Einsatz von 
Schaufelpfeilung und -krümmung keine gravierende Eckenablösungen, allerdings löst der 
mittlere Schaufelhöhenbereich über der Saugseite ab.
Sowohl die radiale Verstimmung als auch die deutlich gestiegenen Druck- und Tempera-
turniveaus stellen daher die Integrationsfähigkeit einer Stufe mit Axialschlitzen in einem 
Πtot
1,7
1,5
1,3
Axialschlitze Glattes Gehäuse
Abbildung	5.11:	Totaldruckverteilung	am	Stufenaustritt	der	Konfiguration	Rotor-1	/	Stator-1	mit	Axialschlitzen	
(links)	und	mit	glattem	Gehäuse	(rechts)	am	Betriebspunkt	NSSC	(ṁ=13,9kg/s)
Abbildung	5.10:	Radiales	Profil	der	bezogenen	Enthalpie-
differenz	am	Betriebspunkt	NSSC	(ṁ=13,9kg/s)
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Mehrstufenverband in Frage. Ein wichtiger Indikator hierfür ist die auf die Austrittsgrößen 
bezogene Massenstrom-Funktion (outflow function):
Der Vergleich dieser outflow-functions in 
Abbildung 5.12 macht deutlich, dass die 
Werte aller drei Konfigurationen im Aus-
legungspunkt eng beieinander liegen. 
Sowohl für höhere als auch für niedrige-
re Massenströme ergeben sich allerdings 
deutliche Unterschiede mit Axialschlitzen: 
In Richtung Stopfgrenze steigt der auf die 
Austrittsgrößen bezogene Massenstrom 
deutlich an, was auf das geringere Total-
druckverhältnis der Stufe aufgrund der 
nicht ausgebildeten Rezirkulation zurück-
zuführen ist. Im angedrosselten Zustand 
und mit etablierter Durchströmung der Ka-
vitäten steigen die Unterschiede auf über 
3%, so dass die Unterschiede der outflow-
functions offensichtlich ein Maß für den re-
zirkulierten Massenstrom darstellt. 
Die höhere Dichte abseits des Auslegungspunktes führt jedoch zu einer geringeren An-
strömungsgeschwindigkeit nachfolgender Schaufelreihen, so dass diese noch stärker an-
gedrosselt würden und näher an der Stabilitätsgrenze arbeiten müssten. Der Effekt wirkt 
selbstverstärkend über mehrere Stufen [vgl. Cumpsty (1989), S. 80ff.]. Die Erkenntnisse 
legen nahe, dass der singuläre Einsatz einer solchen Gehäusestrukturierung  für eine Stufe 
im Verbund nicht möglich ist. Um das Potential des CTs auszuschöpfen, wäre eine Neuaus-
legung aller Stufen unumgänglich.
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Abbildung	5.12:	Verlauf	der	outflow-functions, aufgetra-
gen	über	den	bezogenen	Eintritts-Massenstrom
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5.2.6	 Parameterstudie	mit	Axialschlitzen
Um den Einfluss der Schlitzanzahl sowie der Rotor-Überdeckung auf die Leistungsdaten zu 
untersuchen, wurden zusätzliche Parametervariationen auf 100%, 80% sowie 65% Nenn-
drehzahl vermessen. Abbildung 5.13 zeigt aus Gründen der Übersichtlichkeit die Resultate 
bei Nenndrehzahl, die Trends gelten jedoch auch für die beiden anderen Drehzahlen. Für 
die Tests wurde die Konfiguration Rotor-1/Stator-1 benutzt, so dass Abweichungen der 
Absolutwerte von den gezeigten Kennfeldern bestehen können. 
Die nachstehenden Parameter wurden variiert:
• Anzahl der Schlitze: 64, 32, 16 (gleichmäßig am Umfang verteilt, identische Schlitz-
geometrie)
• Überdeckung: 33%, 70% der axialen Rotorsehne, für 64 Schlitze zusätzlich 50% 
Aus den Ergebnissen lassen sich die folgenden Trends ablesen:
• Wirkungsgrade: Es zeigt sich, dass für 33% Überdeckung die maximal erreichbaren 
Wirkungsgrade zunächst sinken, aber mit der Schlitzanzahl steigen. Mit zunehmen-
der Überdeckung sinken die maximalen Wirkungsgrade um bis zu -3,2%, die zugehö-
rigen Eintrittsmassenströme verschieben sich  zu geringeren Werten.
• Stabilitätsgrenze: Eine höhere Anzahl an Kavitäten bringt deutliche Vorteile für die 
Stabilität: 64 Schlitze verdoppeln den zusätzlichen Pumpgrenzabstand gegenüber 32 
Schlitzen und versechsfachen den Wert, der mit 16 Schlitze erreicht wird. Größere 
Überdeckungen führen mit 64 Schlitzen zu leicht geringeren Erhöhungen des Pump-
grenzabstands, 16 und 32 Schlitze halten das Niveau.
• Totaldruckaufbau: Im Auslegungspunkt sinken die Werte mit steigender Schlitzanzahl 
sowie jeweils mit steigender Überdeckung leicht. Im angedrosselten Zustand ergibt 
sich jedoch ein differenziertes Bild: Das Totaldruckverhältnis steigt mit der Anzahl der 
Kavitäten. Mit zunehmender Überdeckung erreicht der Totaldruckaufbau bei 50% ein 
Maximum und fällt bei 70% auf Werte unterhalb der Nominalposition.
Die Ergebnisse erlauben die nachfolgende Interpretation: Mit einer geringeren Anzahl 
an Axialschlitzen sinkt der rezirkulierte Massenstrom überproportional zur Porosität. Der 
Grund ist, dass mit verringerter Interaktionsfrequenz zwischen Rotor und CT keine ein-
heitlichen Rotor-Einströmungsbedingungen über den Umfang erzeugt werden können. 
Gemittelt sinken daher sowohl der axiale Eintrittsimpuls als auch die zusätzliche Schau-
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felbelastung an der Blattspitze, die durch die Neigung der Schlitze hervorgerufen wird. 
Die geringeren Druckgradienten führen daher zusätzlich zu einer verminderten Durch-
strömung der Kavitäten. Die Daten zeigen, dass im Stator die gehäuseseitigen Eckenab-
lösungen mit abnehmender Schlitzanzahl zunehmen, was auf eine Verschlechterung der 
Stator-Inzidenz am Gehäuse schließen lässt.
Die Phänomene erklären die Verringerung des Totaldruckverhältnisses sowie den Einbruch 
des Pumpgrenzabstands mit geringerer Kavitätenzahl.
Mit größerer Überdeckung der Axialschlitze verschieben sich die Charakteristiken zu ge-
ringeren Massenströmen. Die Konfigurationen erreichen daher auch erst bei erhöhter An-
drosselung das Totaldruckniveau des glatten Gehäuses. Dies deutet auf ein verzögertes 
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Abbildung	5.13:	Parameterstudie	der	Konfiguration	Rotor-1/Stator-1	mit	Axialschlitzen	bei	100%N.	links:	Variation	
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jeweils	mit	64,	32	und	16	Schlitzen.
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Einsetzen einer etablierten Rezirkulation. Weit abseits des Auslegungspunktes scheint der 
Massenstrom durch die Kavitäten allerdings mit zunehmender Überdeckung zu steigen: 
die Ablösungen an der Statornabe nehmen zunächst deutlich zu, was auf eine signifikante 
Erhöhung der axialen Geschwindigkeitskomponenten an der Blattspitze hindeutet. Diese 
Wirkung lässt bei weiterer Überdeckung offensichtlich wieder nach. Ein Grund hierfür 
könnte die Stoßausbildung sein. Arbeiten von Schnell et al. (2008) und Müller et al. (2009) 
weisen darauf hin, dass sich das Stoßsystem bei der Verwendung von nicht-achsensymmet-
rischen Gehäusestrukturierungen massiv ändern kann, was deutliche Wirkungsgradeinbu-
ßen sowie Funktionsbeeinträchtigungen des CTs nach sich ziehen kann.
Zeitaufgelöste (simulierte) Strömungsphänomene der vorliegenden Konfiguration werden 
von Danner et al. (2009a), (2009b) präsentiert. Weitere Vergleiche mit der Literatur zeigen 
einige interessante Aspekte auf:
Die bereits diskutierten Differenzen der outflow-function über den Betriebsbereich (Abbil-
dung 5.12) lassen sich in Analogie zur Änderung des Laufspalts nach Freeman (1985) be-
trachten, wonach eine Erhöhung des Spalts um 1% eine Vergrößerung der outflow-function 
um 1% bewirkt. In Kennfeldbereichen ohne ausreichende Rezirkulationsströmung wirken 
die Axialschlitze daher offensichtlich ähnlich einer Spaltvergrößerung, der Effekt nimmt 
mit steigender Überlappung zu, und tatsächlich steigt hierbei die über der Rotorsehne 
geöffnete Fläche. Bei zunehmender Durchströmung der Kavitäten werden wie bereits dis-
kutiert die negativen Effekte der Spaltströmung auf das Totaldruckverhältnis sowie die 
Stabilität vermindert und schließlich überkompensiert (ähnlich einer Spaltverkleinerung).
Gegenüber veröffentlichten Ergebnissen mit externer Einblasung bzw. externer Rezirkula-
tion ergeben sich auf den ersten Blick scheinbare Unterschiede: Suder (2001) sowie Cas-
sina (2007) erreichen gleiche Zugewinne des Pumpgrenzabstands auch mit verringerter 
Anzahl an Einblasedüsen. Der Unterschied liegt jedoch in der Beibehaltung des eingeblase-
nen Massenstroms, so dass sich mit der Verringerung der Düsenanzahl der Austrittsimpuls 
der verbleibenden Düsen erhöht. Umfangsgemittelt bleiben die Werte des Axialimpulses 
der Hauptströmung am Rotoreintritt damit annähernd konstant.
Diese Autoren sowie Hathaway (2002) berichten weiterhin von erheblichen Wirkungs-
gradeinbußen bei höheren Einblase- bzw. Rezirkulationsmassenströmen. Hier zeigt sich 
ein grundlegender Unterschied der Konzepte:
Die hier verwendeten Axialschlitze entnehmen den Rezirkulationsmassenstrom direkt in-
nerhalb der Schaufelpassage. Da sich der Spaltwirbel erst stromab der Überdeckung aus-
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bildet [vgl. Danner (2009b)], können die Profile höher belastet werden, ohne negative 
Effekte hervorzurufen. Die Belastung wird, wie bereits gezeigt, durch die Umfangsneigung 
der Schlitze hervorgerufen und steigt mit zunehmender Anzahl an Kavitäten. Dadurch 
steigt mit ausgebildeter Rezirkulationsströmung der Arbeitsumsatz, was direkt in das Ver-
hältnis von übertragener zu zugeführter Leistung eingeht.
Einblasungen bzw. externe Rezirkulationen entnehmen den Massenstrom typischerweise 
weit hinter dem Rotor, gegebenenfalls sogar erst nach mehreren Stufen. Die Einblasedüsen 
dürfen die Profile daher nicht höher belasten, da dies unweigerlich auch zu einer Verstär-
kung der Spaltströmung führen würde. Die Düsen sind somit in axiale Richtung bzw. in 
Rotor-Drehrichtung orientiert und entlasten das Profil, was unweigerlich zu Effizienzein-
bußen führt.
Die Ergebnisse zeigen, dass der von den Axialschlitzen hervorgerufene bleed-Effekt in 
Kombination mit einer Einblasung in Gegendrehrichtung tatsächlich als wirkungsgradneu-
trales Konzept aufgehen könnte, da bereits generische halbrunde Geometrien im Vergleich 
zur externen Rezirkulation deutlich messbare Vorteile bringen.
5.2.7	 Stallverhalten	mit	Axialschlitzen
Für 64 Schlitze wurde auf hochauflösende Messungen beim Stalleintritt aus Sicherheits-
gründen verzichtet: Der letzte stabile Betriebspunkt befindet sich sehr weit abseits des 
Auslegungspunktes und zum Zeitpunkt der Messungen stand kein Analysesystem zur 
Schaufelschwinungsüberwachung zur Verfügung. Dennoch wurden bis zum Stallein-
tritt kontinuierlich Daten aufgezeichnet, die die Auswertung von zwei radialen Stufen-
austrittsprofilen an unterschiedlichen 
Relativpositionen zu den Statorschaufeln 
erlauben. Sie machen deutlich, dass die 
Gehäusestrukturierung mit zunehmender 
Androsselung immer stärker arbeitet und 
daher die Statornabe immer stärker belas-
tet wird (Abbildung 5.14).
Die aus (hier nicht gezeigten) Kulitemes-
sungen berechnete Standardabweichun-
gen am Rotoraustritt für ṁ=13,9kg/s 
(letzter stabiler Betriebspunkt mit glattem 
Πtot
1,7
1,5
1,3
Abbildung	5.14:	Totaldruckverteilung	am	Stufenaustritt	
mit	Axialschlitzen	bei	starker	Androsselung	(ṁ=11,7	
kg/s).
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Gehäuse) zeigt, dass der Mittenschnitt bei insgesamt breiterer Nachlaufdelle des Profils 
entlang der Schaufelhöhe die höchsten Fluktuationen aufzeigt. Bei der tip-kritischen Kon-
figuration mit glattem Gehäuse finden sich hohe Werte der Standardabweichung nur an 
der Blattspitze. Daher ist ein Versagen der Konfiguration im Gehäusebereich eher unwahr-
scheinlich.
Um die Inzidenzsituation der Beschaufelung zu untersuchen, wurde eine vereinfachte 
Analyse vorgenommen: Berechnet wurde der relative Zuströmwinkel an den jeweiligen 
Stabilitätsgrenzen unter Vernachlässigung der CT-Wirkung sowie des Einflusses der Stoß-
lage. Es fällt auf, dass die theoretische Inzidenz beim Versagen für eine Konfiguration 
unabhängig von der Drehzahllinie etwa die gleiche Größenordnung annimmt. Dieses Ver-
halten konnte mit Umfangsnuten nicht nachgewiesen werden. Die Inzidenzwinkel steigen 
leicht mit abnehmender Drehzahl, was durch geringere Kompressibilitätseinflüsse erklärt 
werden könnte. Mit verminderter Schlitzanzahl sinken die Inzidenzwinkel an der Stabi-
litätsgrenze, zudem weisen die Totaldrucklinien kurz vor dem Versagen Nullsteigungen 
bzw. Wendepunkte und positive Gradienten auf. Die nabenseitige Belastung des Stators 
geht erheblich zurück, so dass die unteren Profilschnitte des Rotors lokal entlastet werden. 
Aus den Daten lassen sich die Vorgänge bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze nicht voll-
ständig rekonstruieren. Hinweise zur systematischen Einordnung in spike-type oder modal 
stall inception liefern Untersuchungen an subsonischen Verdichtern durch Camp und Day 
(1998) sowie, unter Berücksichtigung der Analogie zur Spaltweite, McDougall (1990). Die 
hier präsentierten Ergebnisse verhalten sich jedoch uneindeutig, was in anderen transsoni-
schen Verdichtern bestätigt wurde [vgl. Weigl (1998), Gong (1999) und Tan et al. (2010)]. 
Zudem steigt die Gefahr des Pumpens, da der Greitzer B‘-Parameter entsprechend des 
erhöhten Austrittsdrucks um ca. 12% ansteigt. Dies gibt einen Hinweis darauf, dass zu-
mindest die Hysterese nach Öffnen der Drossel stärker sein wird. Tatsächlich stellte sich 
im Prüfstandsbetrieb nach Öffnen der Drossel eine große Verzögerung ein, bis ein stabiler 
Betriebspunkt erreicht wurde.
Um die Versagensmechanismen zu bestimmen, müsste insbesondere die radiale Wirkung 
der Gehäusestrukturierung am jeweils letzten stabilen Betriebspunkt genauer untersucht 
werden. Allerdings ist bei hochauflösenden, zeitintensiven Messungen eine kontinuierli-
che Überwachung der Schaufelschwingungen dringend angeraten.
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6.	 Fazit
6.1	 Zusammenfassung
Die durch Spaltströmungseffekte hervorgerufene Blockagewirkung zeigt in transsonischen 
Verdichtern sehr deutliche Auswirkungen auf die erreichbaren Wirkungsgrade, den Leis-
tungsumsatz sowie das Stabilitätsverhalten. Um den negativen Effekten entgegenzuwir-
ken, können Strukturierungen in den Endwänden über dem Rotorlaufspalt eingebracht 
werden, die es erlauben, die Spaltströmung zu manipulieren.
Als passive Maßnahmen benötigen sie zwar keinerlei Regelungsaufwand, beeinflussen da-
durch aber auch die Strömungsvorgänge im gesamten Betriebsbereich. Die Anforderungen 
an eine optimale Gehäusestrukturierung entstammen daher im wesentlichen zwei unter-
schiedlichen Betriebspunkten:
• Auslegungspunkt: Die Wirkungsgradeinbußen, die zwangsläufig durch die zusätzli-
chen strömungsführenden Flächen sowie die Interaktion mit der Hauptströmung hin-
zukommen, sollten möglichst überkompensiert werden.
• Stabilitätsgrenze: Mechanismen, die zu einem Zusammenbruch des stabilen Betriebs 
führen können, müssen durch die Strukturierungen verhindert werden.
Um einen Einblick in die Versagensmechanismen zu bekommen, wurden hochauflösende 
Messungen durchgeführt. Die Ergebnisse zeigen, dass das Drallverhältnis des Spaltwirbels 
bei Annäherung an die Stabilitätsgrenze abfällt, so dass es zu einer starken Aufweitung 
und der Ausbildung eines Blockagegebietes kommt. Die Blockage wird stark in Umfangs-
richtung beschleunigt, so dass sie nicht nur ein lokales Problem im Rotor darstellt, sondern 
zusätzlich die Inzidenzsituation des Stators verschlechtert. An der Blattspitze verschiebt 
sich gleichzeitig die Interaktionslinie zwischen eintretender Strömung und Spaltströmung 
in Richtung Vorderkante, bis die Linie parallel zur Eintrittsebene ausgerichtet ist und spill 
forward begünstigt. An diesem Punkt wurde der Zusammenbruch des stabilen Betriebs 
über sogenannte spikes nachgewiesen. Mit der selben Konfiguration wurden anschließend 
zwei verschiedene Gehäusestrukturierungen getestet: Umfangsnuten sowie Axialschlitze. 
Umfangsnuten zielen auf eine Schwächung der negativen Axialgeschwindigkeitskompo-
nente der Spaltströmung und verschieben daher das Impulsgleichgewicht, so dass die In-
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teraktionslinie zwischen eintretender Strömung und der Spaltströmung in einem flacheren 
Winkel zur Schaufelsehne verläuft. Gleichzeitig erhöht dies das Drallverhältnis des Spalt-
wirbels, so dass die Blockagewirkung der Spaltwirbel-Stoß-Interaktion vermindert wird. 
Die Wirkungsgradeinbußen fallen mit -0,5% moderat aus, allerdings werden auch nur 
mäßige Zuwächse des Pumpgrenzabstands verzeichnet (Größenordnung +5%). Es konnte 
nachgewiesen werden, dass der Verdichter trotz der Gehäusestrukturierung tip-kritisch 
bleibt, wobei sich die Versagensmechanisment ändern. Es kommt zur Ausbildung einer 
part-span-stall Zelle, die nahe der Stabilitätsgrenze entsteht und im stationären Betrieb 
umläuft.
Axialschlitze zeigen durch zweifache Wirkung ein großes Potential: Das rezirkulierende 
Fluid wird über dem Rotor entnommen und gleichzeitig für die Erhöhung des Eintritt-
simpulses genutzt. Die Folge ist eine starke Verschiebung der Pumpgrenzabstands (Grö-
ßenordnung +30%). Durch die Umfangsneigung der Schlitze wird zudem ein deutlich 
höheres Totaldruckniveau erreicht. Problematisch ist, dass die Druckgradienten im Aus-
legungspunkt noch nicht für eine kontinuierliche Rezirkulation ausreichen, so dass Wir-
kungsgradeinbußen bis -1,1% hingenommen werden müssen. An der Stabilitätsgrenze 
selbst versagt die Konfiguration mit Axialschlitzen nicht mehr an der Blattspitze.
6.2	 Ausblick
In einer Veröffentlichung mit dem Titel „Some Lessons Learned“ fasst Cumpsty (2009) die 
Aufgabe der Prüfstände in Zukunft wie folgt zusammen:
„Since the modelling of turbulence and transition is still weak, and for complex three-dimensi-
onal flows virtually non existent, experiments still have a place. Because the computed results 
are now so much more reliable than they used to be, the experiments will also be required to 
be more precise and more closely targeted to the specific questions to be answered.“
Diese Aussage trifft insbesondere auf Forschungsvorhaben mit Gehäusestrukturierungen 
zu. Der Aufwand der Untersuchungen ist sowohl für Simulationen als auch Experimente 
ungleich komplexer, getrieben durch die aufwändigen Vernetzungen und Berechnungs-
algorithmen auf der einen und der schwierigen Instrumentierung und Analyse auf der 
anderen Seite. Ein Vergleich beider Methoden zeigt stellenweise eine bemerkenswerte Dis-
krepanz, die den Nutzen der Experimente weiter hervorhebt.
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Die spezifischen Fragen, die noch beantwortet werden müssen, sind dabei vielschichtig. In 
den letzten Jahren wurden die noch offenen Aspekte daher konsequent in die beantragten 
Forschungsvorhaben eingearbeitet. In chronologischer Reihenfolge werden in den kom-
menden Jahren folgende Themen behandelt:
• „Casing Treatment vierter Generation“: Unter diesem Begriff wird zunächst eine neue 
Gehäusestrukturierung entworfen, die die individuellen Vorteile von Axialschlitzen 
und Umfangsnuten in einem integrierten Design vereint [Patente Brignole und Zscherp 
(2009) bzw. Gümmer (2009)]. Das Ziel ist, mit geringem Bauraum deutlich positive 
Auswirkungen auf die Leistungsdaten bereits im Auslegungspunkt zu erreichen. Um 
dies zu erreichen, wird die Ausblasung des axial rezirkulierten Fluids beispielsweise 
nicht mehr in rein radialer Richtung erfolgen, sondern eine stark axiale Komponente 
erhalten. Die Vorteile wären eine deutliche Steigerung des Eintritts-Axialimpulses im 
Blattspitzenbereich sowie eine stark verminderte radiale Eindringtiefe, so dass weni-
ger Massenstrom rezirkuliert werden müsste und die Vermischungsverluste sinken. 
Die Stabilitätsanforderungen werden zudem mit stromab positionierten Umfangs-
nuten unterstützt. Neben der intensiven Vermessung aller globalen Größen werden 
detaillierte Vermessungen des Blattspitzenbereichs geplant, um eine Grundlage zur 
weiteren Optimierung der Geometrieparameter zu erhalten.
• Schwingungsanregungen: moderne Schaufelprofile weisen durch ihr geringes Stre-
ckungsverhältnis und der Vorwärtspfeilung eine besonders hohe Anfälligkeit für Flat-
ter- und Torsions-Schwingungen auf, die die Betriebssicherheit sowie die Lebensdauer 
der Komponenten maßgeblich beeinflussen können. Grundsätzlich sind dabei syn-
chrone und asynchrone Schwingungen zu unterscheiden. Bei synchroner Anregung 
ist zunächst das Verhältnis der Schaufelzahlen von Rotoren und Statoren ausschlag-
gebend; die Anregung entsteht durch direkte Strömungskopplung der Komponenten 
(Nachläufe sowie Potentialfelder). Hier muss beim Einsatz einer nicht-achsensym-
metrischen Gehäusestrukturierung die Schlitzanzahl mit berücksichtigt werden. Die 
dadurch hervorgerufene Anregungsfrequenz liegt meist jedoch um Größenordnungen 
über der Eigenfrequenz der Schaufeln. Das große Potential strukturierter Endwände 
ergibt sich allerdings bei asynchronen Schwingungen: Diese werden durch instatio-
näre aerodynamische Mechanismen (beispielsweise Ablöseblasen) hervorgerufen und 
sind nur sehr schwer vorhersagbar. Gehäusestrukturierungen eröffnen hier die Mög-
lichkeit, diese Effekte bei Annäherung an die Stall-Grenze stark zu dämpfen und somit 
auch Einfluss auf die mechanische Belastung des Rotors zu nehmen. Hierzu sind hoch-
aufgelöste Schwingungs-Messungen mit verschiedenen CT-Entwürfen in Planung.
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•  „Micro Casing Treatments“: Um die negativen Auswirkungen eines zu großen Spalts 
zu unterbinden und gleichzeitig eine ausreichende Sicherheit gegen Anstreifen der 
Schaufeln zu erwirken, sind im Gehäuse über den Verdichter-Rotoren häufig Anstreif-
beläge eingebracht. Diese sogenannten „abradable coatings“ sind wenige Millimeter 
dick. Dort eingebrachte Strukturen könnten positive Effekte auf Wirkungsgrad und 
Stabilität erzielen und gleichzeitig die Auswirkungen eines eventuellen Anstreifens 
vermindern, da eine Schaufel in insgesamt weniger Material einläuft. Da dieser mini-
male Bauraum auch in bereits verwendeten Triebwerken vorhanden ist, wären Micro-
Gehäusestrukturierungen auch als Retrofit-Maßnahmen denkbar. In den Prüfstand-
Tests sollen sie auf ihre Wirksamkeit sowie ihre Sensitivität hinsichtlich der axialen 
Positionierung untersucht werden.
• Mehrstufen-Integration: Je nach späterer Einbausituation ergeben sich unterschiedli-
che Einflussfaktoren auf die Wirkungsweise einer Gehäusestrukturierung. Hierzu zäh-
len unter anderem Einlaufgrenzschichten und Turbulenzgrade der Hauptströmung, 
die sich entsprechend auf den Impulsaustausch mit der rezirkulierten Strömung aus-
wirken. Deutlich komplexer wird die Wechselwirkung von nicht-achsensymmetrischen 
Gehäusestrukturierungen mit stromauf liegenden Schaufelreihen: Axiale Abstände 
und clocking (relative Umfangsposition zwischen Schaufelprofil und Schlitz) müssen 
ebenfalls untersucht werden. Die verschiedenen Parameter sollen in einer umfangrei-
chen Matrix am transsonischen Verdichterprüfstand kombiniert werden, um die Ein-
flüsse auf den Verdichterbetrieb und die erzielbaren Leistungsdaten zu identifizieren.
 
• Endwand-Strukturierung im Stator: Bei nabenseitig deckbandlosen Statorbeschaufe-
lungen (engl. cantilevered stator) stellt sich zwischen Welle und Schaufelspitze eine 
Spaltströmung ein, die sehr ähnliche Probleme hervorruft wie in Kapitel 2.2 diskutiert. 
Auch hier könnten Strukturen, die diesmal in die rotierende Komponente eingebracht 
werden müssten, eine Verbesserung der aerodynamischen Eigenschaften bieten. Für 
Statoren mit Deckband würden sich beispielsweise selbst-rezirkulierende Strukturen 
eignen, um Eckenablösungen signifikant zu reduzieren. Untersuchungen dieser Maß-
nahmen sind notwendig, weil durch steigende Stufendruckverhältnisse sowie durch 
den Einsatz von Rotor-CTs die Nabenschnitte der Statoren versagensgefährdend wer-
den können. Die Untersuchungen werden sich auf verschiedene Nabengeometrien 
konzentrieren. 
Um den Anforderungen der Forschungsprojekte gerecht zu werden, werden umfangrei-
che Erweiterungen am Transsonischen Verdichterprüfstand vorgenommen. Für detaillierte 
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Vermessungen neuer CT-Generationen ist geplant, den strukturierten Gehäusering dreh-
bar zu lagern und über eine Lastmesszelle abzustützen, so dass das vom CT auf das Flu-
id übertragene Moment direkt bestimmt werden kann. Die Schwingungsmesstechnik am 
Prüfstand wird parallel durch kapazitive Sensoren sowie Dehnmessstreifen, die dank einer 
Telemetrie auch aus dem rotierenden System übertragen werden können, immer weiter 
ausgebaut. Grenzschicht- sowie Turbulenzvariationen werden durch entsprechend ange-
passte Gitter (screens) in der Zulaufstrecke eingestellt. Die Erweiterung des Prüfstands auf 
eineinhalb Stufen wurde bereits in den letzten Jahren vorangetrieben. Für Untersuchun-
gen des Einflusses stromauf liegender Schaufelreihen steht ein verstellbares Vorleitrad zur 
Verfügung, das zudem zur Einstellung verschiedener Clocking-Positionen vollautomatisch 
in Umfangsrichtung traversiert werden kann.
Zusätzliche Forschungsvorhaben des Fachgebietes GLR beschäftigen sich zudem mit den 
Grundlagen des stabilen Arbeitsbereichs, den Versagensmechanismen sowie aeromechani-
schen Kopplungen basierend auf Konfigurationen mit glattem Gehäuse. Die Daten können 
daher zum Vergleich herangezogen werden. 
Das übergeordnete Ziel aller Untersuchungen sollte stets sein, die Ergebnisse zu einer 
belastbaren Modellbildung heranzuziehen. Dies könnte den Vorauslegungsprozess und die 
gesamte Entwicklungszeit neuer Triebwerke massiv verkürzen. Die notwendige Datenbasis 
ist allerdings enorm, wie die Arbeiten von Koch (1981) und Grieb (2009) zeigen. Gerade 
für Untersuchungen mit Gehäsuestruktrierungen treten immer wieder gravierende Diskre-
panzen in den Ergebnissen auf. Eine ausreichende Anzahl an Parametervariationen kann 
schon aus messtechnischen Gründen nicht an einzelnen Prüfständen erlangt werden. Der 
steigenden Komplexität lässt sich allerdings etwas entgegensetzen: gerade im universi-
tären Umfeld führt die Zusammenarbeit mit externen Instituten und Forschungseinrich-
tungen zu einem Wissensvorsprung, der von Einzelnen nicht erreicht werden kann. Ganz 
ohne wettbewerbsrelevantes Know-How der Industriepartner preiszugeben, können Ideen 
und Konzepte zum Nutzen aller validiert und weiterentwickelt werden. Neben der Frage, 
was untersucht wird, sollte daher in Zukunft die Frage stehen, welche Kompetenzen im 
Team kombiniert werden können, um den Ansprüchen an experimentelle Forschung zu 
genügen.
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8	 Anhang
Auf den nachfolgenden Seiten finden sich tabellarische Übersichten der Literatur zu Ge-
häusestrukturierungen mit Umfangsnuten (Kapitel 8.1) und Axialschlitzen (Kapitel 8.2) 
ab dem Jahr 2002. In Kapitel 8.3 werden einige wichtige Literaturstellen zum Thema 
stall inception gelistet.
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8.3	 Stall	Inception
subsonisch
transsonisch
numerisch
experimentell
modal	/	spike-type
Blockage
Spaltwirbel
Rotating	Dist.
Spaltvariationen
Ko
m
m
en
ta
re
Be
nn
in
gt
on
	e
t	a
l.	
(2
01
0)
x
x
x
s
x
x
„M
om
en
tu
m
	fl
ux
	a
pp
ro
ac
h“
,	I
nt
er
fa
ce
lin
ie
	(t
c/
m
ai
n	
flo
w
)
Br
ou
ck
ae
rt
	e
t	a
l.	
(2
00
9)
x
x
m
x
N
ab
en
kr
iti
sc
he
r,	
su
bs
on
isc
he
r	R
ot
or
H
ah
	(2
00
9)
x
x
-
N
A
SA
	R
-3
7	
LE
S	
Fu
ll	
A
nn
ul
us
	S
im
ul
at
io
n,
	N
ab
en
ab
lö
su
ng
en
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
9)
x
x
x
s
TU
D
	R
-1
	L
ES
	S
im
ul
at
io
n,
	in
st
at
io
nä
re
	S
tr
öm
un
gs
gr
öß
en
Be
nn
in
gt
on
	e
t	a
l.	
(2
00
8)
x
x
x
x
s
x
St
rö
m
un
gs
in
te
rf
ac
e	
zw
.	H
au
pt
-	u
nd
	S
pa
lts
tr
öm
un
g
G
an
no
n	
un
d	
H
ob
so
n	
(2
00
8)
x
x
s
x
N
ie
de
rf
re
q.
	In
st
ab
ili
tä
te
n	
en
ts
pr
.	2
°	I
nz
id
en
zä
nd
er
un
g
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
8)
x
x
x
s
x
x
TU
D
	R
-1
;	C
or
e	
Vo
rt
ex
	0
-2
0%
	s,
	In
du
ce
d	
Vo
rt
ex
	2
0-
45
%
	s
Le
i	e
t	a
l.	
(2
00
8)
x
x
x
Ka
sk
ad
e,
	K
rit
er
iu
m
	fü
r	N
ab
en
ab
lö
su
ng
M
or
ris
	e
t	a
l.	
(2
00
8)
x
x
s
x
U
ng
le
ich
e	
Sp
al
te
	d
ur
ch
	M
ag
ne
tla
ge
ru
ng
Vo
	e
t	a
l.	
(2
00
8)
x
x
x
x
N
A
SA
	R
-3
5	
un
d	
E3
-R
ot
or
,	S
pi
ll	
Fw
d	
u.
	B
ac
kfl
ow
	g
le
ich
ze
iti
g
Ya
m
ad
a	
(2
00
8)
x
x
b*
x
x
N
A
SA
	R
-3
7,
	u
m
la
uf
en
de
	S
tö
ru
ng
en
	d
.	a
uf
pl
.	S
pa
ltw
irb
el
Ch
en
	u
nd
	H
at
ha
w
ay
	(2
00
7)
x
x
s
x
x
N
A
SA
	R
-3
5,
	S
pi
ke
	e
nt
st
eh
t	a
us
	„
m
od
al
em
	W
el
le
nt
al
“
G
an
no
n	
un
d	
H
ob
so
n	
(2
00
7)
x
x
s
x
x
Ro
to
r-o
nl
y,
	m
od
al
e	
A
kt
iv
itä
te
n,
	o
hn
e	
St
al
l	z
u	
fo
rc
ie
re
n
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
7)
x
x
x
x
TU
D
	R
-1
	L
ES
	F
ul
l	A
nn
ul
us
	S
im
ul
at
io
n,
	In
st
at
io
nä
re
	E
ff
ek
te
H
ua
ng
	(2
00
7)
x
x
b*
x
N
A
SA
	R
-3
7,
	V
or
te
x-
Id
en
tifi
zi
er
un
gs
m
et
ho
de
Be
rg
ne
r	e
t	a
l.	
(2
00
6)
x
x
s
x
TU
D
	R
-1
,	S
pi
ke
s	a
ls	
st
ro
m
au
fg
er
ich
te
te
	S
to
ßb
ew
eg
un
g
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
6)
x
x
s
x
TU
D
	R
-1
	L
ES
	F
ul
l	A
nn
ul
us
	S
im
ul
at
io
n,
	S
ta
lle
nt
w
ick
lu
ng
	
Be
rg
ne
r	e
t	a
l.	
(2
00
5)
x
x
x
s
x
x
TU
D
	R
-1
,	S
pa
lt=
	1
%
	u
nd
	5
%
	h
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
5)
x
x
b/
s
x
2	
Ro
to
re
n;
	fw
d-
sw
ee
p:
	s	
/	
af
t-s
w
ee
p:
	b
*
H
of
m
an
n	
et
	a
l.	
(2
00
5)
x
x
b*
x
x
Zi
rk
ul
at
io
ns
än
de
ru
ng
	b
ei
	S
pa
ltä
nd
er
un
g,
	B
re
ak
do
w
nv
er
h.
124
subsonisch
transsonisch
numerisch
experimentell
modal	/	spike-type
Blockage
Spaltwirbel
Rotating	Dist.
Spaltvariationen
Ko
m
m
en
ta
re
Ba
e	
et
	a
l.	
(2
00
5)
x
x
-
x
Ka
sk
ad
e,
	st
at
io
nä
re
	u
nd
	in
st
at
.	S
pa
ltw
irb
el
m
an
ip
ul
at
io
n
D
ep
pe
	e
t	a
l.	
(2
00
5)
x
x
s
x
3-
St
uf
en
-A
xi
al
ve
rd
ich
te
r,	
St
al
l-	
un
d	
Ei
nb
la
se
un
te
rs
uc
hu
ng
en
Ba
e	
et
	a
l.	
(2
00
4)
x
x
x
x
Ka
sk
ad
e;
	C
ro
w
-In
st
ab
ili
tä
t	d
es
	S
pa
ltw
irb
el
s
H
ah
	e
t	a
l.	
(2
00
4)
x
x
x
x
Ro
to
r	m
it	
fw
d-
sw
ee
p,
	B
lo
ck
ag
eg
eb
ie
te
	fü
r	v
er
sc
h.
	S
pa
lte
Ya
m
ad
a	
(2
00
4)
x
x
b*
x
N
A
SA
	R
-3
7,
	P
E:
	b
ub
bl
e-
ty
pe
	b
re
ak
do
w
n,
	N
S:
	sp
ira
l-t
yp
e	
bd
Si
ra
ko
v	
un
d	
Ta
n	
(2
00
3)
x
x
-
x
D
ou
bl
e	
Le
ak
ag
e	
un
te
r	E
in
flu
ss
	d
es
	S
ta
to
rn
ac
hl
au
fs
In
ou
e	
et
	a
l.	
(2
00
2)
x
x
m
/s
Va
ria
tio
n	
de
s	A
xi
al
ab
st
an
ds
	V
IG
V/
Ro
to
r;	
na
h:
m
	/
	fe
rn
:s
M
är
z	
et
	a
l.	
(2
00
2)
Ro
tie
re
nd
e	
In
st
ab
ili
tä
t	d
ur
ch
	g
ek
op
pe
lte
	S
pa
lts
tr
.-E
ff
ek
te
W
isl
er
	e
t	a
l.	
(2
00
3)
x
x
-
x
x
x
Sp
al
tv
ar
ia
tio
ne
n	
in
	z
w
ei
	v
ie
rs
tu
fig
en
	V
er
di
ch
te
rn
Pu
te
rb
au
gh
	e
t	a
l.	
(1
99
7)
x
x
-
x
St
oß
flu
kt
ua
tio
ne
n	
en
ts
pr
ec
he
n	
ca
.	2
%
	d
er
	S
eh
ne
nl
än
ge
Sc
hl
ec
ht
rie
m
	e
t	a
l.	
(1
99
7)
x
x
b*
x
Er
st
m
al
ig
	V
-B
re
ak
do
w
n	
im
	R
ot
or
,	∏
A
P=
1,
8;
	s=
0,
4%
;	M
a i
n=
1,
6
W
ei
gl
	e
t	a
l.	
(1
99
7)
x
x
m
N
A
SA
	R
-3
5,
	g
er
eg
el
te
	E
in
bl
as
un
g	
ge
ge
n	
m
od
al
e	
W
el
le
n
Su
de
r	u
nd
	C
el
es
tin
a	
(1
99
6)
x
x
x
x
N
A
SA
	R
-3
7,
	C
or
e	
Vo
rt
ex
	a
us
	0
-2
0%
	S
eh
ne
	b
ei
	1
00
%
N
Br
eu
er
	u
nd
	S
er
va
ty
	(1
99
5)
x
x
m
/s
x
3-
st
ufi
ge
r	I
PC
;	6
0%
	u
nd
	8
0%
N
:m
od
al
,	1
00
%
N
:	s
pi
ke
-ty
pe
St
or
er
	u
nd
	C
um
ps
ty
	(1
99
4)
x
x
Ka
sk
ad
e,
	S
pa
lt	
=	
0,
2,
4%
	c
,	k
ei
n	
W
irb
el
	fü
r	S
pa
lt<
1%
M
cD
ou
ga
ll	
et
	a
l.	
(1
99
0)
x
x
s
x
kl
ei
ne
	S
pa
ltw
ei
te
:	h
ub
	c
rit
ic
al
,	g
ro
ße
	S
pa
ltw
.:	
tip
	c
rit
ic
al
125
8.4	 Lebenslauf
	 23.07.1977	 geboren	in	Bad	Soden	-	Salmünster
	 1989-1997	 Schüler	des	Ulrich-von-Hutten-Gymnasiums	Schlüchtern
	 1997-1998	 Wehrdienst	im	Panzerbataillon	154	in	Westerburg
	 1998-2004	 Studium	„Allgemeiner	Maschinenbau“	an	der	TU	Darmstadt
	 2001-2002	 Auslandsstudium	„Air	Transport	Management“	an	der	
	 	 	 Ecole	Nationale	de	l‘Aviation	Civile,	Toulouse,	Frankreich
	 2004	 	 Studienaufenthalt	an	der	Texas	A&M	University,
	 	 	 College	Station,	USA
	 2004-2010	 Wissenschaftlicher	Mitarbeiter	am	Fachgebiet	Gasturbinen,
	 	 	 Luft-	und	Raumfahrtantriebe	der	TU	Darmstadt
	 seit	2010		 Post-Doc	am	Fachgebiet	Gasturbinen,	Luft-	und	
	 	 	 Raumfahrtantriebe	der	TU	Darmstadt
	
